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Resumo 
 
 O presente trabalho tem como objetivo o estudo experimental e implementação de 
controle em um sistema de refrigeração por compressão a vapor com uma válvula de expansão 
eletrônica e um compressor de velocidade variável tendo em vista, especialmente, economia de 
energia e melhora do desempenho do sistema. A bancada experimental é dotada por duas 
subunidades. O sistema principal é composto de unidade condensadora de ar forçado, 
evaporador, compressor hermético e elementos expansores (válvula de expansão termostática 
e válvula de expansão eletrônica), e a unidade secundária possui uma bomba para circulação 
do fluido secundário (álcool etílico), e um trocador de calor de acondicionamento de ar. No 
primeiro momento realiza-se a análise e um planejamento dos dados experimentais mediante 
aos dados do fabricante de cada componente do sistema para identificação dos pontos ótimos 
de trabalho do sistema. Em seguida, foi aplicada a lógica fuzzy como uma forma de estratégia 
de controle, obtendo melhor eficiência energética e performance do sistema de refrigeração.  
Na análise dos resultados experimentais, os testes mostraram que o sistema montado 
com compressor de velocidade variável (CVV) e válvula de expansão eletrônica (VEE) são 
mais eficientes do que sistemas providos com CVV e válvula de expansão termostática (VET). 
Em condições de baixa carga térmica, o primeiro sistema apresentou uma potência consumida 
7% inferior à do segundo. Em condições de alta carga térmica, o primeiro sistema apresentou 
uma carga térmica mais alta e eficiência total do compressor de 4,5% superior à do segundo. 
Outro fator importante, é o coeficiente de performance que apresentou valores maiores para o 
primeiro sistema, e para cada rotação existe uma abertura da VEE que aumenta o COP. 
Portanto, existe um bom potencial para redução de consumo de energia e para melhora do 
desempenho de sistemas de refrigeração utilizando a combinação de CVV e VEE. Na análise 
dos resultados do controle, a estratégia adotada teve um bom rendimento no desempenho do 
sistema de refrigeração, no que se refere a resposta, estabilidade e sensibilidade na regulagem 
para as frequências de trabalho variando entre 53 Hz a 150 Hz. Essa estratégia proporcionou 
uma melhora na eficiência total do compressor de até 10 %, uma vez que a velocidade do 
compressor se ajustou rapidamente a carga térmica estabelecida, evitando desperdiço da 
potência consumida. 
Palavras Chave: Sistemas de Refrigeração, Válvulas Eletrônicas, Compressores, Eficiência 
Energética, Lógica Fuzzy. 
 
Abstract 
 
 
This study aims to experimental study and implementation of control in a vapor 
compression refrigeration system with an electronic expansion valve and variable speed 
compressor in order, especially, energy saving and improved system performance. The test rig 
is equipped with two subunits. The main system is composed of condenser unit forced air 
evaporator hermetic compressor and expander elements (thermostatic expansion valve and the 
electronic expansion valve), and the secondary unit has a pump for circulating the secondary 
fluid (ethyl alcohol), and exchanger heat of conditioning air.  At first moment, realized the 
analysis and planning of experimental data using the manufacturer's data for each component 
of the system to identify the optimal points of the system work. Then it was applied as a fuzzy 
logic control strategy as obtaining better power efficiency and performance of the refrigeration 
system. 
In the analysis of experimental results, the tests showed that the system fitted with 
variable speed compressor (VVC) and electronic expansion valve (VEE) are more efficient than 
systems fitted with variable speed compressor (VVC) and thermostatic expansion valve (TEV). 
In low thermal load conditions, the system first, showed a power consumed 7% less than the 
second. In high heat load conditions, the first system showed a higher thermal load and total 
efficiency of compressor of 4.5% over the second. Another important factor is the coefficient 
of performance that showed higher values for the first system, and for each rotation there is an 
opening of VEE that increases the COP. Therefore, there is a good potential for power 
consumption reduction and improved refrigeration system performance using the combination 
of the VVC and VEE. In analyzing the control results, the strategy adopted had a good 
performance of the refrigeration system, with regards the response, stability and sensitivity in 
the adjustment for working frequencies ranging from 53 Hz to 150 Hz. This strategy provided 
an improvement in total efficiency of compressor of 10%, since the compressor speed is 
adjusted rapidly established thermal load, preventing dispersion of power consumed. 
 
 
Key Words: Refrigeration Systems, Electronic Valves, Compressors, Energy Efficiency, 
Fuzzy Logic. 
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L  litro 
min  minuto 
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s  segundos 
R134a  Tetrafluoretano 
V  Volts 
Watt  Potência 
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COP  - Coeficiente de Performance 
CVV  - Compressor de Velocidade Variável 
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EEV  - Electronic Expansion Valve 
EMCS  - Energy Management and Control System 
DTML  - Diferença de Temperatura Média Logarítmca 
LIGTH - Light Serviços de Eletricidade S.A. 
PID  - Proporcional-Integral-Derivativo  
PWM  - Pulse Width Modulation (Modulação por largura de pulso)  
MIMO  - Multiple Input Multiple Output (Múltipla Entrada e Múltipla Saída) 
MISO  - Multiple Input Single Output (Múltipla Entrada e Única Saída) 
TC  - Tubo Capilar 
TEV  - Thermostatic Expansion Valve 
VAV  - Volume de Ar variável  
VCC  - Variable Capacity Compressor 
VEE  - Válvula de Expansão Eletrônica 
VET  - Válvula de Expansão Termostática 
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1  INTRODUÇÃO  
 
 
Os sistemas de condicionamento de ar para conforto térmico do ambiente estão cada vez 
mais relevantes e necessários para sociedade. Seja para controle de temperatura, distribuição de 
ar, umidade e pureza, para diversas aplicações como residenciais, veicular, comerciais e 
industriais que proporcione conforto em lugares quentes e insalubres e até o controle e 
tratamento de condições de ar para a indústria.  
O consumo e demanda de energia estão aumentando nos últimos anos, assim como a 
ascendência na utilização de sistemas de refrigeração e condicionador de ar. Sendo que a 
utilização exacerbada da energia tem provocado muitos danos econômicos e ambientais, o que 
se faz necessário novos investimentos para construção de unidades geradoras de energia 
otimizadas, com o interesse de atender a demanda crescente. 
Devido essa necessidade de melhorar os processos mecânicos e termodinâmicos de 
sistemas de refrigeração, surgiu um crescente interesse do controle dos parâmetros envolvidos 
no processo e na redução do consumo de energia.  As técnicas de instrumentação e controle 
oferecem confiabilidade aos processos, melhorando a supervisão dos parâmetros envolvidos e 
possibilitando redução dos custos energéticos e melhorias na eficiência. 
Com relação aos diversos sistemas de refrigeração existentes na atualidade, ainda é 
bastante empregado o sistema de refrigeração de compressão de vapor, principalmente em 
geladeiras domésticas, condicionador de ar residencial e centrais de refrigeração, o que se torna 
essencial a análise de performance dos referidos equipamentos pelo desenvolvimento do 
modelo termodinâmico que melhor represente os resultados obtidos experimentalmente. 
O sistema de refrigeração estudado no referido trabalho foi realizado com o foco de 
desenvolver e aperfeiçoar a estratégia de lógica fuzzy.  A válvula de expansão eletrônica poderá 
promover um melhor controle do fluido refrigerante e o compressor de velocidade variável 
poderá conceder uma redução percentual do consumo elétrico total do sistema de refrigeração. 
A variação da rotação do compressor é o parâmetro mais relevante para controlar a 
capacidade de refrigeração de um sistema, pois, neste caso, a capacidade de refrigeração ajusta-
se à carga térmica. Em condições de baixa carga térmica, por exemplo, o compressor reduz a 
rotação e consequentemente a capacidade de refrigeração, minimizando assim a frequência. 
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Com a redução da rotação há uma diminuição das perdas por atrito no compressor e uma queda 
da razão de compressão, ou seja, um decréscimo da diferença entre as temperaturas de 
condensação e de evaporação do sistema. A consequência direta disto é um aumento do 
coeficiente de performance e uma redução do consumo de energia do compressor. 
Além dos compressores com velocidade variável, as válvulas de expansão eletrônica 
são componentes ajustáveis de extrema importância nos sistemas de refrigeração. A regulagem 
no grau de abertura deste componente de expansão afeta diretamente a vazão do refrigerante no 
circuito que influencia no grau de superaquecimento, além de proporcionar uma diferença de 
pressão entre o condensador e o evaporador. 
O controle com lógica Fuzzy, proposto no estudo, utilizará um conjunto de regras 
baseadas nos modelos termodinâmicos e, principalmente, os dados experimentais obtidos da 
bancada em estudo agrupados em uma linguagem computacional, para avaliação do seu grau 
de confiança. Desse modo, o presente estudo procurou analisar, investigar, implementar, avaliar 
e controlar a performance do sistema de refrigeração.  
 
1.1 Estrutura da Dissertação 
 
A dissertação foi estruturada em seis capítulos, procurando facilitar a compreensão com 
uma divisão clara dos assuntos abordados. 
No capítulo 2 é realizada uma revisão bibliográfica a respeito dos estudos de sistemas 
de refrigeração por compressão a vapor que utilizam compressor de velocidade variável e 
dispositivo de expansão eletrônico, incluindo uma breve explicação sobre sistemas de 
refrigeração por compressão a vapor, unidade de acondicionamento de ar e um sucinto relato 
do panorama atual da refrigeração. 
No capítulo 3 é apresentado uma descrição dos componentes da bancada experimental, 
incluindo todo o sistema de instrumentação e o sistema de aquisição, monitoração, controle 
utilizado na bancada. Além de expor as condições gerais para realização dos testes, como o 
procedimento experimental, o critério de regime permanente, e a incerteza experimental. 
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No capítulo 4, se concentrou na aplicação de técnicas de análise experimental para 
obtenção, no primeiro momento, dos dados característicos da bancada, e em seguida para 
obtenção dos parâmetros termodinâmicos foi elaborado um planejamento experimental que 
facilitou a identificação, análise e controle deste sistema de refrigeração. Nesse capítulo, é 
possível a verificação dos resultados apenas das análises experimentais do sistema, utilizando 
uma válvula de expansão eletrônica com compressor de velocidade variável, assim como 
resultados do efeito combinado da abertura da válvula de expansão eletrônica com a velocidade 
de rotação do compressor, e análise comparativa da válvula de expansão eletrônica e válvula 
de expansão termostáticas utilizadas na bancada. 
No capítulo 5 são apresentados e discutidos conceitos básicos da lógica fuzzy utilizada 
no controle do compressor do sistema de refrigeração de compressão de vapor para sistemas de 
refrigeração de pequeno porte e a metodologia utilizada para realização de tal controle. São 
apresentados os resultados para essa metodologia. 
No capítulo 6, último capítulo, são apresentadas as conclusões gerais deste trabalho, 
incluindo sugestões para os próximos trabalhos, visando a continuidade desta pesquisa. 
Nos anexos são apresentados o manual descritivo do inversor de frequência do 
compressor e as propriedades do fluido refrigerante R134a utilizado no trabalho. 
O apêndice A apresenta as curvas de calibração dos sensores de temperatura. No 
apêndice B, o cálculo das incertezas dos valores médios das variáveis. 
  
1.2 Objetivos 
 
1.2.1 Objetivo Geral 
 
Implementar um controle com lógica fuzzy para um melhor rendimento termodinâmico 
de um sistema de refrigeração por compressão de vapor com válvula de expansão eletrônica e 
válvula de expansão termostática  
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1.2.2 Objetivo Específico  
 
 Realização de testes experimentais para o estudo sistemático do efeito de um 
compressor de velocidade variável e uma válvula de expansão eletrônica sobre 
o desempenho do sistema de refrigeração.  
 Monitorar os pontos de operação para uma melhor eficiência termodinâmica. 
 Comparar a performance de uma VEE em relação a VET.  
 Implementar um controle com lógica fuzzy para estabilidade do sistema, com 
objetivo principal de economizar energia. 
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2 REVISÃO DA LITERATURA  
 
Este capítulo descreve a revisão bibliográfica que serviu de apoio para realização do 
trabalho, abordando a consequência da utilização de compressores de velocidade variável e 
válvulas de expansão eletrônica sobre o efeito de sistemas de refrigeração com unidade de 
acondicionamento de ar com fluido secundário, incluindo uma breve explicação sobre sistemas 
de refrigeração por compressão a vapor, e um relato do panorama atual da refrigeração. 
 
2.1 Panorama atual da Refrigeração 
 
O consumo total de energia vem crescendo. E infelizmente, em alguns países, o aumento 
desse consumo não vem sendo conduzido por um crescimento da oferta de energia. Além do 
mais, questões ambientais também estão intimamente relacionadas com o consumo de energia 
elétrica. Isto porque a maior parte de energia elétrica gerada no mundo emana de usinas 
hidrelétricas e termelétricas, sendo que essa última da queima de combustíveis fósseis e da 
emissão de gás carbônico, substância que contribui para o efeito estufa. 
Desse modo, diante da conjuntura de escassez energética e preocupação ambiental, 
segundo (POTKKER, 2006), há diversos estímulos governamentais e não governamentais no 
mercado para aumentar a eficiência energética de seus produtos, em todos os setores da 
sociedade, incluindo, principalmente, a indústria de refrigeração. 
Um sistema de refrigeração adequado é fundamental para que haja uma considerável 
conservação de energia elétrica. Uma vez que, um sistema de refrigeração inadequado ou 
subdimensionado ficará mais tempo ligado para atingir a temperatura requerida pelo ambiente 
a ser refrigerado.  
Dados obtidos da ANEEL – Agência Nacional de Energia Elétrica – apresentados nos 
gráficos 2.1 e 2.2, as participações das diferentes classes de consumo nos mercados de Alta 
Tensão e Baixa Tensão em 2014, respectivamente. Vale ressaltar, que nos últimos anos, o 
consumo de energia do setor residencial e comercial subiu bem acima do industrial. Segundo 
os dados obtidos da EPE – Empresa de Pesquisa energética – entre 2011 e 2013 o consumo de 
eletricidade das residências brasileiras subiu 11,5%, sendo que no setor comercial, o aumento 
nesse período ficou por volta de 22%. Enquanto isso, o setor industrial teve recuo de quase 3%. 
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Na Figura 2.2 é possível verificar um gráfico comparativo por classe de consumo de energia, 
considerando os meses mais quentes do ano, ou seja, os do 1º trimestre de 2014 e 2015. O 
consumo industrial sofreu a única redução entre as classes observadas. 
Já o consumo trimestral dos setores residencial e comercial, houve um crescimento de 
1,35% e 1,65% respectivamente, em comparação com o mesmo período do ano anterior. Este 
aumento do consumo foi afetado principalmente pelas altas temperaturas registradas no início 
do ano, elevando o uso de aparelhos de ar condicionado durante o dia. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Figura 2.2 - Comparação de consumo do 1° Trimestre de 2014 e 2015. Fonte: EPE. 
 
Figura 2.1 - Participação das classes de consumo no mercado alta tensão e baixa 
tensão em 2014. Fonte: ANEEL. 
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Segundo estimativa feita pela Light, concessionária que administra o fornecimento de 
eletricidade em 31 municípios fluminenses, a utilização do ar-condicionado em apenas 15 dias 
do mês representa um gasto de 120 kWh (Fig. 2.3). Se utilizado durante todo o mês, o gasto 
sobe para 240 kWh.  
 
Figura 2.3 - Consumo de aparelhos domésticos. Fonte: Light, 2012.  
 
Todos os outros aparelhos (máquina de lavar, bomba d'água, ferro elétrico, lâmpadas 
fluorescentes, computador, chuveiro televisão e geladeira), juntos, gastam, em média, 144 kWh 
por mês. Ou seja, a família que utilizar o ar-condicionado todos os dias do mês gastará, em 
média, cerca de 384 kWh, 166% a mais do que gastaria se não tivesse o ar-condicionado. 
Nota-se o quão é importante economizar energia porque os níveis dos reservatórios por 
todo o país estão baixos, muito disso devido à crise hídrica que afeta os reservatórios das usinas 
hidrelétricas. Apenas na Região Sul, a situação não está complicada, enquanto no Norte, os 
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reservatórios ainda operam com certo conforto. Já no Sudeste, Centro-Oeste e Nordeste, a 
situação é crítica.  
Nesse cenário atual é imprescindível uma mudança de comportamento, buscar produtos 
que degradem menos o meio ambiente, buscar produtos que tenham baixo consumo energético. 
No caso especifico da refrigeração, investir em pesquisas e soluções que visam aumentar a 
eficiência energética, estudar alternativas de trocadores de calor, compressores e dispositivos 
de expansão mais eficazes que melhorem o desempenho do ciclo de refrigeração e que 
permitem o uso de estratégias de controle que tornam os sistemas mais eficientes. A maturidade 
de uma consciência ambiental coletiva e os incentivos citados direcionam as indústrias de 
refrigeração a um novo rumo de desenvolvimento de sistemas de refrigeração mais adequado 
do ponto de vista energético.  
 
2.2 Sistemas de refrigeração por compressão mecânica de vapor 
 
2.2.1 Ciclo Ideal 
 
Os ciclos de refrigeração por compressão ideal de vapor podem ser analisados com 
recurso ao ciclo de Carnot, que consiste em dois processos isotérmicos reversíveis e dois 
isentrópicos. O ciclo de compressão de vapor, comparativamente ao ciclo de Carnot, considera 
que o fluido refrigerante está completamente vaporizado antes da compressão e a turbina usada 
no ciclo de Carnot é substituída por um tubo capilar ou válvula de expansão.  
Na Figura 2.4, que apresenta um esquema correspondente a um ciclo ideal de 
compressão de vapor, pode-se analisar os pontos fundamentais do ciclo de compressão. No 
ponto 1, que representa a entrada do compressor, o refrigerante no estado de vapor saturado vai 
sofrer um aumento de pressão e de temperatura, num processo de compressão isentrópico. O 
refrigerante atinge o condensador no estado de vapor sobreaquecido, no ponto 2, libertando 
calor para as zonas envolventes. O fluido deixa o condensador no estado de líquido saturado, 
devido à libertação de calor para o meio envolvente que levou a uma diminuição da sua 
temperatura. Após a saída do condensador (ponto 3), o liquido saturado é obrigado a passar por 
uma válvula de expansão ou tubo capilar, sendo que neste processo vai haver uma diminuição 
de temperatura do refrigerante devido a uma queda brusca da pressão. O fluido, no ponto 4, 
encontra-se no estado de mistura bifásica, a baixa temperatura. No evaporador o refrigerante 
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vai a absorver o calor do meio envolvente, ocorrendo uma mudança de fase do fluido a uma 
temperatura constante. O refrigerante deixa o evaporador no estado de vapor saturado ou vapor 
sobreaquecido, voltando ao compressor para desta forma completar um ciclo de refrigeração 
completo (CENGEL, 2006). 
 
Figura 2.4 - Esquema e diagrama do ciclo ideal de compressão de vapor.  
Fonte: Cengel, 2006. 
 
Outro tipo de diagrama frequentemente usado na análise destes sistemas é o diagrama 
P-h, ou seja, um gráfico que representa a evolução da pressão e entalpia. Esse gráfico, referente 
ao ciclo ideal de compressão de vapor, encontra-se caracterizado na Figura 2.5. 
 
Figura 2.5 - Ciclo ideal de compressão a vapor.  
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Todos os componentes associados à refrigeração por compressão ideal de vapor são 
aparelhos de fluxo constante, logo o processo pode ser analisado em estado permanente. As 
variações de energia cinética e potencial do fluido refrigerante são normalmente insignificantes 
em relação ao trabalho realizado e ao calor transferido, sendo usualmente desprezáveis. 
Considerando condições de regime permanente, pode-se obter a expressão seguinte para o 
balanço energético do ciclo de refrigeração, numa base mássica (CENGEL, 2006). 
                        (?̇̇?𝑖𝑛 −  ?̇?𝑜𝑢𝑡) + (?̇?𝑖𝑛 − ?̇?𝑜𝑢𝑡) = ?̇? (ℎ𝑜𝑢𝑡 − ℎ𝑖𝑛)                          (2.1) 
Os componentes, condensador e evaporador não realizam trabalho, e por outro lado, 
neste tipo de análise o comportamento do compressor pode ser aproximado por uma curva 
adiabática. O coeficiente de performance (COP) de equipamentos de refrigeração e de sistemas 
de bomba de calor podem ser expressos pelas seguintes equações, baseando a sua formulação 
pelo diagrama da Figura 2.5 (CENGEL, 2006): 
                                            ?̇?𝐿 =  ?̇? (ℎ1 − ℎ4)                                                                                  (2.2) 
                                            ?̇?𝐻 =  ?̇? (ℎ2 − ℎ3)                                                                                 (2.3)  
                                                  ?̇?𝑖𝑛 =  ?̇? (ℎ2 − ℎ1)                                                             (2.4) 
                                  𝐶𝑂𝑃𝑅𝐸𝐹𝑅𝐼𝐺𝐸𝑅𝐴ÇÃ𝑂 =  
𝑄𝐿
𝑊𝑖𝑛
=  
(ℎ1−ℎ4)
(ℎ2− ℎ1)
                                         (2.5) 
Onde: ?̇?𝐿é a magnitude de calor removido do espaço refrigerado à temperatura TL, ?̇?𝐻 
é a magnitude do calor rejeitado a temperatura TH . ?̇?𝑖𝑛 é o trabalho exercido pelo compressor. 
 2.2.2  Ciclo Real 
 
O ciclo real de refrigeração por compressão de vapor (Fig. 2.6) difere do ideal em vários 
pontos, sobretudo devido às irreversibilidades que ocorrem nos diversos componentes do 
circuito. Duas fontes de irreversibilidades comuns são o atrito e as perdas energéticas sob a 
forma de calor que ocorrem ao longo do circuito. O atrito é gerado pela resistência à circulação 
do fluido refrigerante provocada pelas paredes dos tubos de ligação entre os diversos 
componentes, assim como nos trocadores de calor do sistema. Ao longo do circuito também 
ocorrem perdas ou ganhos de calor, devido aos vários gradientes térmicos gerados ao longo dos 
diversos componentes dos equipamentos de refrigeração. 
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Figura 2.6 - Esquema e diagrama do ciclo real de compressão de vapor.  
Fonte: Cengel, 2006. 
  
 
As irreversibilidades num ciclo real podem produzir algumas consequências e 
influenciar, por exemplo, o estado em que o fluido refrigerante sai do evaporador e chega ao 
compressor. No compressor é preferencial ter-se um fluido refrigerante no estado de vapor 
saturado. Devido ao comprimento da ligação entre o evaporador e o compressor vão existir 
diversas perdas, tais como, as perdas de carga por atrito e as resultantes da transferência de 
calor para o fluido. As perdas de pressão ocorrem simultaneamente com um aumento de 
temperatura do fluido resultante da fricção causada pelo atrito. Estes dois fatores conjugados 
contribuem para um aumento do volume específico do vapor, que por sua vez aumentam a 
potência requerida pelo compressor (CENGEL, 2006). 
O funcionamento de um sistema de refrigeração por compressão pode ser resumido por 
meio dos seguintes pontos:  
 
 O fluido refrigerante, no estado gasoso, passa pelo compressor onde vai ser 
comprimido;  
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 No condensador ocorre troca de calor para o meio ambiente, diminuindo a 
temperatura do fluido refrigerante. 
 O fluido refrigerante expande ao passar no tubo capilar ou válvula de expansão, 
ocorrendo uma diminuição brusca da temperatura e pressão do mesmo fluido;  
 No evaporador o refrigerante, no estado liquido, vai trocar calor com o meio 
ambiente promovendo a refrigeração do espaço, até vaporizar por completo;  
 O fluido refrigerante, no estado gasoso, volta ao compressor completando o 
circuito de refrigeração;  
 
 
2.3 Sistemas da unidade de condicionamento do ar 
 
O uso de acionamentos de velocidade variável em sistemas teve o crescimento 
considerável na indústria e em aplicações domésticas, nas últimas décadas, principalmente por 
serem mais eficientes e diminuírem o consumo de energia, em sistemas de ar condicionado, 
pois utilizando o variador de velocidade nos motores de indução há um ganho de economia de 
até 50%. A desvantagem é que o variador de velocidade gera altos níveis de ruído acústico, ou 
seja, um acionamento deste tipo são a ocorrência de níveis de ruído acústico no ambiente e 
ruído elétrico na rede elétrica (harmônicos). 
 SPITLER et al. (1986) realizaram uma comparação do desempenho de energia de três 
processos de modulação para um ventilador centrífugo: registro de descarga, válvula de 
admissão e controle da velocidade do motor. Os resultados mostraram que o ventilador com 
inversor de frequência oferece mais economia de energia em relação aos outros dois métodos. 
WANG (1999) por meio do programa Energy Management and Control System 
(EMCS) desenvolveu um modelo dinâmico para simular características térmicas, hidráulicas, 
de meio ambiente e mecânicas para avaliação do desempenho energético de um prédio com 
sistema de condicionamento de ar, VAV (volume de ar variável).  
CREDER (2004) classificou os sistemas de condicionamento de ar em dois tipos: 
expansão direta e expansão indireta. Sendo que no primeiro, o evaporador recebe diretamente 
a carga térmica do ambiente climatizado. E no segundo, o evaporador recebe a carga térmica 
de um fluido secundário, geralmente água, que circula nos ambientes climatizados. O 
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arrefecimento do fluido refrigerante no condensador pode ser de três tipos: através do ar, em 
circulação natural ou forçada, da água, em circuito aberto ou em circuito fechado utilizando 
torre de arrefecimento, ou ainda evaporativo. E as instalações de condicionamento de ar podem 
ser compostas por equipamentos individuais ou centrais.  
AYNUR et al. (2009) ressalta que os sistemas de condicionamento de ar com volume 
de ar variável (VAV) foram introduzidos na década de 1960 e visam diminuir o consumo de 
energia durante os períodos de funcionamento em carga parcial. 
O sistema de ventilação com velocidade de ar variável tem a função de fornecer volume 
de ar suficiente para manter a temperatura do duto no nível aceitável, aumentando ou 
diminuindo o fluxo de ar por meio do controle da velocidade do ventilador no trocador de 
acondicionamento de ar. Um esquema simplificado da unidade e seu sistema de controle são 
apresentados na Figura 2.7 (CARVAJAL, 2004). 
 
 
 
Figura 2.7 - Subsistema da unidade de acondicionamento de ar.  
Fonte: Carvajal, 2004. 
2.4 Válvulas de expansão eletrônica 
 
As válvulas de expansão eletrônicas atuam através de um sistema de controle, 
geralmente PID, fazendo com que aumente ou diminua a passagem de fluido refrigerante 
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líquido para o evaporador de acordo com os parâmetros do fluido refrigerante. Normalmente, 
o sistema de controle fica embarcado em um microcontrolador, e tem como suas entradas as 
grandezas vindas de um termistor e um transdutor de pressão. Assim, as válvulas são capazes 
de controlar o fluxo de refrigerante e, consequentemente, a carga térmica do sistema.  
O objetivo principal da válvula eletrônica é assegurar que a quantidade solicitada pelo 
compressor passará pelo processo de evaporação e não existirá qualquer líquido na saída nem 
no ramal que leva ao compressor. Sendo incompressível, o líquido pode causar danos ao 
compressor até a ruptura no caso da quantidade ser muito elevada e a situação se prolongar no 
tempo. 
YASUDA (1994) expressa a relação entre parâmetros de operação do sistema de 
refrigeração numa resposta das temperaturas de entrada e saída do evaporador para posições da 
válvula expressas por duas funções de transferências. Yasuda discute os efeitos dos parâmetros 
PI na estabilidade do sistema. Para grandes valores nas constantes proporcional e integral (PI), 
o controlador da EEV tende prolongar o tempo da estabilidade do sistema. 
OUTTAGARTS et al. (1995) analisaram a viabilidade de mudar a vazão mássica de 
refrigerante usando VEE em função do evaporador. Assim, apresentaram um controlador PID 
com base nas características de plantas obtidas a partir de experiências para controlar o 
superaquecimento do evaporador com uma VEE. A resposta do evaporador, constante do tempo 
e retardos são identificados em função da temperatura do evaporador e velocidade do 
compressor como principais atuadores nos resultados experimentais. Mais tarde, nestes mesmos 
estudos OUTTAGARTS et al. (1997) estudaram dois algoritmos: PID e controle ótimo linear-
quadrático (QQR) 
APREA e MASTRULLO (2002) utilizaram a válvula de expansão eletrônica para uma 
boa adaptação da mistura R407C (R32/R125/R134a 23/25/52% em massa). Mediante um 
estudo de performance energética, compararam a utilização de válvula de expansão termostática 
mecânica, com uma válvula de expansão termostática. Estas foram submetidas ao refrigerante 
R407C, na substituição ao R22. 
SHANWEI et al. (2005) fizeram uma medição de vazão para diferentes diâmetros com 
as mesmas condições de entrada e saída através da VEE. A conclusão foi que não se tem uma 
relação obvia entre vazão e geometria com a mesma área de fluxo. A vazão continua constante 
com a mesma área de fluxo, quando necessariamente a geometria da válvula foi mudada.  
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MARCINICHEN e MELO (2006) compararam o desempenho de um refrigerador 
doméstico montado inicialmente com um tubo capilar (TC) e posteriormente com uma válvula 
de expansão elétrica (VEE). Eles utilizaram um refrigerador do tipo top-mount de 513 litros, 
provido originalmente com um tubo capilar e depois adaptado com uma válvula de expansão 
controlada por PWM (pulse width modulated). Realizaram testes comparativos de pull-down e 
de consumo de energia em três temperaturas ambientes (18ºC, 32°C e 43°C) e com três rotações 
do compressor (2000rpm, 3600rpm e 4500rpm). Com relação aos testes de pull-down, os 
resultados mostraram que as diferenças se mantiveram dentro da faixa de ± 3% e que a VEE 
apresenta um menor consumo de energia somente em condições de elevada carga térmica 
(temperatura ambiente de 43°C) e de baixa capacidade de refrigeração (rotação do compressor 
de 2000 rpm). 
LAZZARIN et al. (2009) avaliaram as possibilidades de utilização VEE e VET. Um 
grande supermercado localizado na costa do Tirreno da Itália, não muito longe de Pisa, foi 
adaptado com os VEEs instalados em paralelo com as VETs para operar alternadamente com 
as duas tecnologias. Um modelo de simulação foi desenvolvido para comparar as duas 
tecnologias em uma base anual a partir da energia e do ponto de vista econômico em diferentes 
condições. A comparação foi feita por três climas: Milão, Roma e Trapani. A VEE mostrou 
poupanças de energia consideráveis. 
BUITRAGO (2010) apresenta uma modelagem computacional de uma válvula de 
expansão eletrônica a partir de dados experimentais de entradas e saídas com auxílio de modelos 
no espaço de estado, usando técnicas de subespaços, com objetivo de ter um sistema de 
refrigeração e ar condicionado eficiente, combinando eletrônica de potência e computação de 
modo a fornecer uma melhor solução para conservação de energia. A modelagem e a validação 
são feitas usando uma implementação computacional dos algoritmos de subespaços do espaço 
de estado 
COSTA (2014) comparou a eficiência de um sistema de refrigeração por compressão de 
vapor com o tubo capilar e uma válvula de expansão eletrônica (Fig. 2.8) como dispositivo de 
expansão. Avaliou parâmetros para o bom funcionamento do ciclo, como temperatura de 
evaporação e condensação, pressões de evaporação e condensação, carga térmica no 
evaporador, grau de superaquecimento na saída do evaporador, coeficiente de desempenho 
(COP), potência de compressão, bem como a potência consumida no compressor e a eficiência 
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total do compressor, e foi verificado que para o sistema em estudo, a válvula de expansão 
eletrônica mostrou-se mais eficiente para todas as condições propostas para o tubo capilar. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
2.5 
Compressores de velocidade variável 
 
Entre os componentes de um sistema de refrigeração, o compressor responde por 
aproximadamente 80% da energia consumida e um aumento da sua eficiência, aumenta o 
desempenho de todo o sistema. A importância ao atuar no compressor ou evaporador tem sido 
utilizado para adaptar os compressores ou evaporadores a mudanças na vazão mássica causadas 
pela válvula de expansão em resposta à operação em diversas cargas de refrigeração, 
diminuindo o consumo de energia quando comparado com o mesmo compressor com 
velocidade fixa. 
LIDA et al. (1982) realizaram investigações experimentais em uma bomba de calor com 
um compressor hermético com potência de 3 kW (4 HP), averiguando, assim que os limites 
práticos para a variação da velocidade do compressor devem permanecer na faixa entre 25 e 75 
Hertz. Os resultados indicaram melhorias em relação à eficiência de energia com o compressor 
inversor-dirigido, comparado a um sistema de capacidade fixa.  
VARGAS e PARISE (1992) obtiveram para uma bomba de calor simulada com 
compressor de rotação variável, uma redução de 9% no consumo de energia quando comparado 
ao sistema de controle convencional tipo ‘on-off”. O sistema estudado utiliza o refrigerante R-
Figura 2.8 - Válvula de expansão eletrônica ETS-6 da empresa Danfoos, 
utilizada na dissertação de Costa (2014). 
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12 e é composto por sala de temperatura controlada, evaporador, condensador, compressor 
alternativo e válvula de expansão. Foi desenvolvido um modelo dinâmico da instalação, onde 
o modelo do compressor foi obtido por meio da teoria do processo de compressão, sendo alguns 
parâmetros definidos a partir de dados experimentais. As propriedades termodinâmicas do 
refrigerante foram expressas por meio de equações ajustadas.  
TASSOU e QURESHI (1994) demonstraram que o uso de um inversor de frequência 
em refrigeração para o controle de velocidade do compressor pode causar distorções 
harmônicas nos sistemas e uma redução do fator de potência, que, por sua vez, aumenta o 
consumo de energia. No entanto, os benefícios tais como um melhor controle de temperatura e 
um menor tempo de resposta para as mudanças bruscas de carga térmica também foram 
mencionados. 
A variação da velocidade do compressor é a forma mais eficiente para controlar a 
capacidade de refrigeração de sistema, isso porque a capacidade de refrigeração se adapta à 
carga (TASSOU e QUERESHI, 1998). Sendo assim, para uma condição de baixo carregamento, 
o equipamento de refrigeração pode reduzir a velocidade do compressor, fazendo com que as 
perdas sejam reduzidas e menor potência seja absorvida da rede. 
APREA et al. (2004) ressaltam que controle da capacidade de refrigeração de um 
sistema de grande porte é feito com um algoritmo de controle baseado na Lógica Fuzzy, 
justificado pela capacidade do algoritmo de solucionar problemas de controle sem o 
conhecimento exato do modelo matemático. O algoritmo Fuzzy usado é capaz de selecionar a 
velocidade mais adequada à operação em função do carregamento térmico. Para isso foi 
utilizado um inversor trifásico e a frequência de alimentação do motor foi variada na faixa de 
30 Hz a 50 Hz, não sendo possível considerar valores abaixo de 30 Hz devido a problemas de 
lubrificação do compressor. Resultados apresentados indicam economia de até 13% associada 
a melhor estabilização da temperatura interna. 
KOURY et al. (2010) propuseram um trabalho de modelagem com dois modelos 
numéricos para simulação dos comportamentos transiente e de equilíbrio de sistemas de 
refrigeração por compressão de vapor. As simulações foram executadas com o objetivo de 
verificar a possibilidade de controlar o sistema de refrigeração e o superaquecimento do gás 
refrigerante na saída do evaporador pela variação da velocidade do compressor e pela 
diminuição da área da secção da válvula. Os gases refrigerantes utilizados em tais simulações 
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foram o R-12 e o R-134-a. Os resultados da simulação, quando comparados aos experimentais, 
apresentaram uma boa fidelidade, validando os modelos. 
NATHAKARANAKULE et al. (2006) realizaram a simulação em regime permanente 
considerando a presença do óleo lubrificante na performance de um sistema de ar condicionado 
com o compressor de rotação variável, utilizando R-22 e R-407C. Para cada componente do 
ciclo de compressão por vapor, são aplicadas as equações da energia, complementadas pelo 
método ε − Nut para o condensador e evaporador e a equação do rendimento volumétrico para 
o compressor. O modelo foi validado experimentalmente em um aparelho de ar condicionado 
do tipo Split com capacidade nominal de refrigeração de 5,27 kW, usando R22 e R407C como 
refrigerante, utilizando um compressor de rotação variável controlado por um inversor de 
frequência na faixa de 30 a 50 Hz. 
GARCIA (2006) apresentou um controle adaptativo para sistema de refrigeração por 
compressão a vapor com auxílio do controlador lógico programável CLP e software 
LABVIEW. Utilizou controle difuso-adaptativo para o controle de velocidade de rotação do 
compressor, uso de PID para controle de temperatura de alimentação da água para o evaporador, 
torre de resfriamento para resfriar a água saindo do condensador. O estudo utilizou além do 
controlador difuso, controle On-Off e controle PI, para efeito de comparação. 
ALEGRIAS (2009) explora o efeito das mudanças na velocidade de rotação do 
compressor sobre a performance de um sistema de refrigeração por compressão de vapor que 
utiliza R134a como fluido de refrigerante, visando à obtenção do máximo COP. O 
comportamento e a resposta do sistema fizeram necessário o estudo do efeito das dimensões do 
tubo capilar utilizado no processo de expansão. Além disso, comparou-se os efeitos conjuntos 
deste elemento com o compressor de rotação variável. 
Em (SILVA, 2009) é feito o controle de temperatura de um sistema de refrigeração de 
pequeno porte (freezer vertical) usando um atuador desenvolvido para alterar a tensão aplicada 
ao motor do compressor. Devido às limitações do próprio atuador, o sistema altera muito pouco 
a velocidade do ciclo de refrigeração do equipamento forçando uma operação liga-desliga (mas 
com tensão inferior à nominal). Apesar das limitações do atuador, o controle elaborado obteve 
uma redução de 34% no consumo de energia do equipamento utilizando-se um controlador do 
tipo PID (Proporcional, Integral e Derivativo), entretanto, o sistema de controle de velocidade 
pelo método de redução da tensão deixa a desejar no controle da temperatura interna. 
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NOBREGA (2015) realizou um trabalho experimental de análise do comportamento da 
eficiência do compressor de velocidade variável e o compressor de velocidade fixa. Avaliou a 
potência consumida, potência de compressão, coeficiente de desempenho (COP) e eficiência 
do sistema de refrigeração variando-se a carga térmica solicitada com o compressor de rotação 
variável em suas faixas de rotações até a rotação fixa máxima indicada pelo fabricante. Os 
resultados encontrados mostraram que a utilização do compressor em rotação variável 
apresentou valores mais satisfatórios para os parâmetros avaliados. 
YAN et al. (2016) projetaram um compressor de velocidade variável rotativo duplo 
adotado para melhorar o desempenho de aquecimento de uma injeção de vapor da bomba de 
calor de ar-condicionado (HPAC) em regiões frias. A capacidade de aquecimento foi 
aumentada de forma eficaz através do aumento da frequência do compressor, no entanto, à custa 
de diminuição COP. Investigação comparativa sobre performances do sistema entre ciclo de 
injeção e ciclo de não injeção indicou que o compressor recém-projetado pode melhorar o 
desempenho de aquecimento do HPAC a baixas temperaturas ambientes. Ciclo de injeção de 
vapor não é sugerida a altas temperaturas ambientes, devido ao COP inferior, em comparação 
com os ciclos não injetáveis. 
 
  
2.6 Sistemas com válvulas de expansão eletrônica e compressores de velocidade variável 
 
MENEGHETI (2009) construiu o modelo matemático para estudar as estratégias de 
controle mais adequadas, tanto em função do consumo de energia, quanto em relação a 
estabilidade das variáveis controladas em regime permanente. Discutiu os aspectos relevantes 
para a implementação dos sistemas de controle e classificou as estratégias de controle quanto 
ao consumo de energia e viabilidade de implementação. O sistema de refrigeração foi 
identificado e concebido num modelo matemático de múltiplas entradas e múltiplas saídas. Nas 
simulações foram implementados controle de temperatura liga-desliga, controlador PID e 
controle fuzzy. 
POTTKER (2006) realizou um trabalho experimental em sistema de refrigeração de 
compressão de vapor, que investigou a influência da rotação do compressor, da abertura da 
válvula de expansão e da carga refrigerante para o melhor coeficiente de performance. 
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Desenvolveu um aparato experimental constituído por um compressor de rotação variável 
(CRV), uma válvula de expansão eletrônica (VEE) tipo PWM (Pulse Width Modulation) e uma 
célula de carga de refrigerante. Tais testes foram iniciados com uma carga de refrigerante de 
aproximadamente 450g, com posteriores acréscimos de 20, 10 ou 5 g, até que o evaporador 
ficasse completamente inundado, ou seja, com grau de superaquecimento nulo. Os resultados 
mostraram que, para cada abertura da VEE e para cada rotação do compressor há uma carga de 
refrigerante ótima e os testes comparativos mostraram que sistemas montados com compressor 
de rotação variável e válvula de expansão eletrônica são sempre mais eficientes do que sistemas 
com compressor de rotação variável e dispositivo de expansão de restrição constante e do que 
sistemas com compressor de rotação fixa e válvula de expansão eletrônica, pois em condições 
de baixa carga térmica, o primeiro sistema apresentou uma potência consumida 15% inferior à 
do segundo e 22%, à do terceiro. Em condições de alta carga térmica, o primeiro sistema 
apresentou uma capacidade de refrigeração máxima 21% superior à do segundo e 13%, à do 
terceiro. 
CARVAJAL (2004) analisou o controle da velocidade de rotação do motor do 
compressor e da válvula de expansão para um sistema de ar condicionado com armazenamento 
térmico em banco de gelo. O controle proposto utilizou lógica difusa, sendo que primeiramente 
foi controlado o grau de superaquecimento por meio do controle da abertura da válvula de 
expansão com o compressor em sua rotação máxima. Em seguida, foi implementado um 
controle que trabalhou regulando simultaneamente a velocidade do compressor e abertura da 
válvula de expansão. Utilizando-se da lógica fuzzy, controlador difuso multiplicativo PI*ID e 
controlador difuso adaptativo, com intuito de assegurar o grau de superaquecimento constante 
como set point, percebeu-se o bom desempenho do controlador em todas as faixas de operação, 
mantendo o grau de superaquecimento com o erro mínimo, para diferentes cargas térmicas, 
como é mostrado na Figura 2.9. 
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Figura 2.9 - Comportamento das variáveis sob ação do controlador difuso proposto por 
Carvajal (2004).  
  
GARCIA (2010) realizou um trabalho usando controladores fuzzy no sistema de 
refrigeração por compressão de vapor, aplicando um controle fuzzy PI-adaptativo para 
velocidade de rotação do compressor e um controle fuzzy para válvula de expansão elétrica 
(VEE), trabalhando em conjunto com modelos obtidos por meio de técnicas experimentais e a 
partir de dados fabricante do compressor, obtendo com essa estratégia de controle, o melhor 
rendimento no desempenho relacionado com a qualidade, resposta, sensibilidade e regulagem 
estrita do grau de superaquecimento, permanecendo na faixa entre 2°C e 7°C para frequências 
de trabalho variando entre 30 Hz e 40 Hz, com resultado de economia de energia de até 20%, 
uma vez que o sistema operava em regiões de COP elevado com ótimos coeficiente global de 
transferência de calor.  
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Figura 2.10 - Tela de supervisão da bancada experimental utilizada por Garcia (2010). 
 
EKREN et al. (2012) analisaram os efeitos de diferentes métodos de controle (PID, 
Fuzzy, e Ann) no compressor de velocidade variável (CVV) e válvula de expansão eletrônica 
(VEE) em um sistema de refrigeração. Dois procedimentos diferentes foram aplicados para o 
controle de VEE e CVV: controle de cada parte individualmente, enquanto a outra foi ajustada 
para um valor constante e controle de ambas as partes em conjunto, utilizando o mesmo 
algoritmo. Controlador PID apresentou solução de controle razoável para os valores do 
superaquecimento e da temperatura de saída de água, mais estáveis no estado estacionário. No 
segundo caso, o controlador ANN demonstrou 8,1% e 6,6% menor consumo de energia do que 
os dois controladores PID e fuzzy, respectivamente. Além disso, o controlador fuzzy mostrou 
1,4% menor consumo de energia do que controlador PID. 
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3 BANCADA EXPERIMENTAL 
 
Neste capítulo é descrito todos os componentes e metodologia do aparato experimental 
localizado no Laboratório de Armazenamento Térmico e Tubos de Calor, FEM, UNICAMP. 
Serão apresentados todos os equipamentos que contribuíram para realização dos ensaios 
experimentais.    
Na Figura 3.1, é apresentada um esquema da bancada experimental em estudo. Trata-se 
especificamente de um sistema de refrigeração por compressão de vapor que faz o uso do fluido 
refrigerante R-134a e um sistema de fluido secundário com condicionamento de ar que utiliza 
solução de álcool etílico como fluido de trabalho. 
 
 
Figura 3.1 - Esquema da bancada experimental. 
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A instrumentação utilizada no presente trabalho, como sensores de temperatura, pressão 
e vazão volumétrica é descrita na tabela 3.1, a seguir: 
 
Tabela 3.1 - Descrição da instrumentação utilizada na bancada experimental. 
Simbologia Descrição 
T1 Temperatura do fluido principal na saída do Evaporador 
T2 Temperatura do fluido principal na saída do Compressor 
T3 Temperatura do fluido principal na saída do Condensador 
T4 Temperatura do fluido principal na entrada do Evaporador 
T5 Temperatura do fluido secundário na entrada do Evaporador 
T6 Temperatura do fluido secundário na saída do Evaporador 
T7 Temperatura do fluido secundário na entrada do Fan coil 
T8 Temperatura do fluido secundário na saída do Fan coil 
P1 Pressão manométrica na saída do Evaporador 
P2 Pressão manométrica na saída do Compressor 
P3 Pressão manométrica na saída do Condensador 
Medidor de 
vazão 
Vazão volumétrica do fluido secundário através do Fan coil 
 
 
 
3.1 Sistema de refrigeração por compressão de vapor 
 
Um sistema de refrigeração por compressão mecânica de vapor é dividido em duas 
partes, de acordo com a pressão exercida pelo refrigerante nestas duas partes. A parte de baixa 
pressão do sistema é composta pelo controle de fluxo do refrigerante, pelo evaporador e pela 
linha de admissão. O lado de alta pressão do sistema compõe-se do compressor, da linha de 
exaustão ou linha de gás quente, do condensador e da linha de líquido, conforme mostrados na 
Figura 3.2. 
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Figura 3.2 - Circuito básico de refrigeração da bancada experimental. 
 
3.1.1 Compressor 
 
A função do compressor é transferir energia mecânica pela conversão de energia 
elétrica, para o fluxo de gás que circula em seu interior, fazendo com que o refrigerante percorra 
o circuito de refrigeração, vencendo as perdas de carga e realizando as trocas de calor 
(STOECKER, 2002). 
É importante destacar que a função do compressor é deslocar o fluido refrigerante no 
sistema, mas as trocas de calor são realizadas no condensador e evaporador, assim o sistema de 
refrigeração pode envolver uma quantidade maior de energia que a entregue pelo compressor. 
O compressor alternativo é o mais utilizado para o processo de compressão, que trabalha 
de acordo com a capacidade de refrigeração requerida, na faixa de operação (temperaturas de 
evaporação e de condensação).  
No presente trabalho, o compressor utilizado foi modelo alternativo hermético de 
capacidade variável da Embraco, doado pela empresa Whirlpool.  A compressão do gás é feita 
numa câmara de volume variável por um pistão, com as válvulas de sucção e descarga, 
organizadas de forma a bombear o refrigerante. A variação da velocidade do compressor é feita 
por um inversor de frequência controlado por sinal de frequência externo. O modelo do 
compressor de marca Embraco hermético é o VEG-Y8H, conforme ilustra a seguir a Figura 3.3 
e suas características técnicas são apresentadas na tabela 3.2. 
Compressor 
Condensador 
VEE 
VET 
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Figura 3.3 - Compressor Alternativo Hermético de capacidade variável modelo VEG-Y8H da 
empresa Whirlpool. 
 
 
 
Tabela 3.2 - Características técnicas do compressor utilizado na bancada experimental. 
Refrigerante R-134a 
Modelo VEG Y8H 
Volume [cm3] 7.95 
Capacidade frigorífica 69-578 W 
Consumo de potência 48-192 W 
Velocidade [rpm] 1600-4500 rpm 
Voltagem/Numero de fases 230V/ 3 (trifásico) 
Frequência nominal 53-150 Hz 
Temperatura de Evaporação -35° a -10°C 
Temperatura de Condensação 35° a 55°C 
Fabricante Embraco 
 
 
Vale ressaltar, que o compressor de velocidade variável é um produto mais silencioso 
que o compressor convencional.  A Figura 3.4 a seguir, mostra a faixa de frequência e rotação 
em que trabalha o compressor VEG-Y8H Embraco, utilizado na pesquisa. A cada frequência 
enviada do controlador para o inversor corresponde a uma rotação, como ilustra a figura. 
46 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
3.1.2 Condensador 
 
O condensador, apresentado na Figura 3.5, modelo CDE 2778, da marca Elgin é um 
trocador de calor por resfriamento de ar forçado montado com tubos de cobre e aletas robustas 
que garante eficiência para rejeitar calor. Sua capacidade térmica é de 3/4 HP (559,3 Watts) e 
tubulação de 6 mm de diâmetro interno que acopla o visor de liquido a válvula de expansão.  
 
 
Figura 3.5 - Condensador com ventilação forçada de ar, modelo CDE 2778 da marca Elgin. 
.  
150 53 
1600 
4500  
V(rpm)=30*F(Hz) 
Frequência [Hz] 
Velocidade [rpm] 
Figura 3.4 - Relação da frequência e velocidade do compressor utilizado na 
bancada experimental. 
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3.1.3 Evaporador 
 
O evaporador é um trocador de calor de tubos concêntricos de fluxo contracorrente. O 
tubo interno de cobre, com 1300 mm de comprimento e diâmetro de 6 mm, é onde circula o R-
134a. O fluido secundário, solução de álcool etílico escoa por meio da seção anular (tubo 
externo) com 17 mm de diâmetro interno. O evaporador utilizado no trabalho é apresentado na 
Figura 3.6. 
 
Figura 3.6 - Trocador de calor de tubos concêntricos de fluxo contracorrente, utilizado na 
bancada experimental. 
 
Os tubos concêntricos, conduzem duas correntes, e, em cada uma destas duas, existe um 
coeficiente de película particular, e suas respectivas temperaturas variam da entrada para a 
saída.  
A fim de estabelecer a diferença de temperatura entre uma dada temperatura geral T de 
um fluido quente e uma temperatura t de um fluido frio, é necessário levar em consideração 
também todas as resistências entre as temperaturas. No caso de dois tubos concêntricos, sendo 
o tubo interno muito fino, as resistências encontradas são resistências do fluido do tubo, a 
resistência da parede do tubo Lm/km, e a resistência do fluido na parede anular. Uma vez que Q 
é igual a t/R. 
                                          ∑𝑅 =  
1
ℎ1
+ 
𝐿𝑚
𝑘𝑚
+
1
ℎ0
=
1
𝑈
                                                   (3.1)           
É costume substituir 1/U por R onde U denomina-se coeficiente global de transmissão 
de calor. Levando-se em conta que um tubo real possui áreas diferentes em suas superfícies 
interna e externa, hi e ho devem-se referir à mesma área de transmissão de calor. Se a área 
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externa A do tubo interno for usada, então hi deve ser calculado com base na área maior A em 
vez de Ai, então: 
                                                  
1
𝑈
=
1
ℎ𝑖
𝐴𝑖
𝐴⁄
+
1
ℎ0
                                                     (3.2) 
Considerando um sistema contracorrente temos, geralmente ambos os fluidos sofrem 
variações de temperatura que não são lineares quando as temperaturas são plotadas contra o 
comprimento. Entretanto, existe uma vantagem para uma dedução baseada numa curva de T – 
t contra L, uma vez que ela permita identificação da diferença de temperatura em qualquer parte 
ao longo do comprimento do tubo. Para dedução da diferença de temperatura entre dois fluxos, 
as seguintes hipóteses devem ser feitas: 
– O coeficiente global de transmissão de calor é constante em todo o comprimento 
da trajetória, 
– O calor específico é constante em todos os pontos da trajetória, 
– A perdas de calor tem valores baixos e, portanto, são desprezíveis; então 
                   𝛥𝑇𝑚𝑙 = 𝑀𝐿𝑇𝐷 =
(𝑇1−𝑡2)−(𝑇2−𝑡1)
𝑙𝑛[
𝑇1−𝑡2
𝑇2−𝑡1
⁄ ]
=  
∆𝑡2−∆𝑡1
𝑙𝑛(
∆𝑡2
∆𝑡1
⁄ )
                (3.3) 
Assim, tem-se que a quantidade de calor transferidas é: 
                                                       𝑄 = 𝑈 ∙ 𝐴 ∙  ∆𝑇𝑚𝑙                                                          (3.4) 
A área do evaporador (𝜋𝐷𝐿) utilizado no referido trabalho é de 0,025m2  e de posse das 
temperaturas de entrada e saída do fluido refrigerante e as temperaturas de entrada e saída do 
fluido secundário, tem-se um coeficiente global médio de transferência de calor do evaporador 
de 1,52 KW/m2 °C e valores máximos dos calores trocados no evaporador em torno de 700W. 
A perda de calor no evaporador foi calculada mediante as variáveis e equações, a seguir: 
 O diâmetro do tubo interno tem 6 mm (Di = 6 mm = 0,006 m);  
 O diâmetro do tubo externo tem 17 mm (De = 17 mm = 0,017 m); 
 Comprimento do tubo é 1300 mm ( L=1,3m); 
 A temperatura do fluido secundário tem valor médio de 8°C (Te = 281,15K); 
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 A temperatura ambiente tem valor médio de 27°C (Ta= 300,15 K); 
 A espuma isolante tem espessura de e = 5 mm e condutividade de Kespuma= 0,035 
W/mK; 
 A condutividade da superfície (PVC) de troca de calor tem condutividade de 
Ksuperfície = 0,19 W/mK; 
 Coeficiente de transferência de calor entre o isolante e o ar é h = 20 W/m2K. 
Calcula-se o valor dos raios:  
𝑟1 =
𝐷1
2
=
0,006
2
= 0,003 𝑚                                          (3.5) 
𝑟2 =
𝐷2
2
=
0,017
2
= 0,0085 𝑚                                              (3.6) 
𝑟3 = 𝑟2 + 𝑒 = 0,085 + 0,005 = 0,0135 𝑚                   (3.7) 
 Calcula-se o valor das resistências: 
𝑅𝑠𝑢𝑝𝑒𝑟𝑓í𝑐𝑖𝑒 =
ln (
𝑟2
𝑟1⁄ )
2×𝜋×𝑘𝑠𝑢𝑝𝑒𝑟𝑓í𝑐𝑖𝑒×𝐿
=
ln (0,0085 0,003⁄ )
2×𝜋×0,19×1,3
= 0,75 
𝐾
𝑊
                 (3.8) 
𝑅𝑒𝑠𝑝𝑢𝑚𝑎 =
ln (
𝑟3
𝑟2⁄ )
2×𝜋×𝑘𝑒𝑠𝑝𝑢𝑚𝑎×𝐿
=
ln (0,0135 0,0085⁄ )
2×𝜋×0,035×1,3
= 1,614 
𝐾
𝑊
                       (3.9) 
𝑅𝑐𝑜𝑛𝑣 =
1
2×𝜋×ℎ×𝑟3×𝐿
=
1
2×𝜋×20×0,0135×1,3
= 0,45 
𝐾
𝑊
                               (3.10) 
Então: 
 ?̇? =
(𝑇𝑎−𝑇𝑒)
𝑅𝑠𝑢𝑝𝑒𝑟𝑓í𝑐𝑖𝑒+𝑅𝑒𝑠𝑝𝑢𝑚𝑎+𝑅𝑐𝑜𝑛𝑣
                                               (3.11) 
?̇? =
(300,15−281,15)
0,75+1,614,+0,45
= 6,74 𝑊                                                    (3.12) 
 
Ou seja, 6,74 W de calor estarão sendo perdido a cada metro de tubo. Observa-se que a 
perda de calor para o ambiente tem valores muito baixo, cerca de 0,96 % da capacidade máxima 
da troca de calor no evaporador. 
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3.1.4 Válvulas de Expansão Termostática  
 
A válvula de expansão termostática modelo TN 2 da empresa Danfoos com o orifício 
00, como se observa na Figura 3.7 deve sempre estar bem regulada para garantir a melhor 
eficiência do sistema, uma vez que o superaquecimento ideal é a garantia de que o sistema está 
operando em segurança.  
O funcionamento da válvula depende da pressão do evaporador e da pressão de comando 
do bulbo termostático. O bulbo termostático deve ser instalado na saída do evaporador, em 
contato térmico com a tubulação de sucção, de modo a captar continuamente a temperatura do 
fluido refrigerante que sai do evaporador.  
 
Figura 3.7 - Válvula de Expansão Termostática (VET) modelo TN 2 da empresa Danfoos. 
 
Na tabela de 3.3 são ilustrados as características técnicas da válvula de termostática 
utilizada na bancada. 
 
Tabela 3.3 - Características técnicas da VET. 
Refrigerante R-134a 
Modelo TN2 
Orifício N° 00 
Capacidade frigorífica 900 W 
Temperatura de Evaporação -40° à -10°C 
Pressão máxima de Trabalho 34 bar 
Fabricante Danfoos 
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3.1.5 Válvula de Expansão Eletrônica  
 
A válvula de expansão eletrônica, como se observa na Figura 3.8, modelo E2V03, 
utilizada na bancada experimental foi doada pela empresa CAREL. Esta é a única válvula do 
mercado que atendeu a necessidade das condições do trabalho proposto, visto que a capacidade 
de refrigeração máxima do sistema é por volta de 700 Watts e a capacidade máxima de 
refrigeração da válvula é de 1,3 kW. Suas características mais relevantes são mostradas na 
tabela 3.4. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Tabela 3.4 - Capacidade da Válvula de Expansão Eletrônica modelo E2V03. 
Refrigerantes 
R22, R134a, R404A, R407C,R410A, 
R417A, R507A, R744, R717 e outros 
Modelo E2V03 
Capacidade máxima 
1,3 kW 
Tev = 5°C     Tcd = 38°C 
Temperatura do refrigerante -40 a 65°C 
Temperatura do ambiente -30 a 50 °C 
Pressão máxima de Trabalho 60 bar 
Fabricante Carel 
 
Figura 3.8 - Válvula de Expansão Eletrônica (VEE) modelo E2V03 da 
empresa Carel. 
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Por meio de sensores de temperatura e de pressão na saída do evaporador, o 
superaquecimento real é calculado por um controlador que alimenta o atuador da válvula de 
expansão eletrônica. O driver da válvula eletrônica, EVD evolution, fornece ao estator um sinal 
de baixa tensão à válvula para girar o rotor em sentido horário ou anti-horário. O mecanismo 
interno converte o movimento giratório em deslocamento axial da haste. A posição da haste 
modifica a área de passagem do refrigerante e o fluxo de refrigerante é modulado com exatidão 
e continuidade, como se mostra na seguinte Figura 3.9. As características técnicas do estator 
com motor de passo-a-passo são apresentadas na tabela 3.5. 
 
 
Figura 3.9 - Esquema interno da Válvula de expansão eletrônica modelo E2V03  
da empresa Carel. 
 
Tabela 3.5 - Características técnicas do estator com motor de passo-a-passo da VEE. 
Corrente de fase 450 mA 
Frequência de Controle 50 Hz 
Avanço linear/ Passo 0,03 mm (0,0012 polegadas) 
Ângulo por fase 15°C 
Resistência por fase 36 Ohm ± 10% 
Total de passos 480 
Velocidade passo/s 50 
Conexão 4 fios 
Fabricante Carel 
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3.2 Sistema do fluido secundário de acondicionamento de ar 
 
É um sistema de ventilação que tem velocidade variável que aumenta ou diminui o fluxo 
por meio do controle da velocidade do ventilador, em malha aberta, no trocador de 
acondicionamento do ar, e sua função é fornecer volume do ar suficiente para manter a 
temperatura do duto em um nível aceitável. 
 
 
3.2.1 Bomba hidráulica de fluido secundário  
 
A bomba é do tipo monobloco com junta de vedação mecânica, tem um controle de 
velocidade de 0 a 3450 rpm que utiliza inversor de frequência. Ela é responsável pela circulação 
de solução do álcool etílico pelo evaporador retirando calor do mesmo e fornecendo capacidade 
térmica. A bomba hidráulica pode ser visualizada na Figura 3.10, e suas as características 
técnicas são apresentadas na tabela 3.6. 
 
 
 
 
Figura 3.10 – Bomba hidráulica utilizada na bancada experimental. 
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Tabela 3.6 - Características técnicas da bomba hidráulica do sistema de fluido secundário. 
Motor  220Vca Trifásico 
Potência [Watt] 368 
Vazão [L/min] 5 a 40 
Altura [mca] 5 a 38 
Velocidade [rpm] 3450 
Modelo P 500T 
Fabricante KSB 
 
3.2.2 Fan coil 
 
A bomba hidráulica faz com que o fluido secundário circule pela serpentina do fan coil, 
retirando carga térmica do ambiente.  O fan coil trata-se de uma unidade tratamento de ar 
composto por um ventilador e um trocador de calor (serpentina solução álcool etílico - ar). O 
trocador de calor é do tipo gás-líquido com capacidade de 600 W com oito tubos por passo e 4 
passos; com seção transversal de 270 mm de comprimento, 220 mm de altura e 140 mm de 
profundidade e tem um arranjo triangular acoplado a um ventilador centrifugo tipo sirocco com 
motor trifásico 184 W. A velocidade do fan coil é controlada por um inversor de frequência que 
compreende uma faixa 0 a 3450 rpm  e possui  capacidade máxima de 8,5 m3/min. Na Figura 
3.11, é mostrado o fan coil da bancada experimental. 
 
 Figura 3.11 - Fan coil utilizado na bancada experimental. 
Serpentina 
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3.3 Sistema de Medição, Monitoramento e de Controle 
 
  O monitoramento das condições operacionais do sistema de refrigeração é de suma 
importância para controlar o funcionamento do mesmo. Para a leitura das diferentes grandezas 
como a temperatura, pressão, vazão volumétrica foram utilizados sensores específicos. Os 
dados foram lidos pelo sistema de aquisição da Novus e da National Instrumentos por meio do 
software Labview. Este último enviou os comandos de saída para a implementação do controle. 
Na Figura 3.12, se observa o diagrama geral do sistema de monitoramento e comando da 
bancada experimental. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Aquisição 
de Dados 
Sensores de 
Temperatura 
INVERSOR 
Sensores de  
Pressão 
Medidor de 
Vazão 
DAQmx 
Figura 3.12 - Diagrama geral do sistema de monitoramento e comando. 
EVD 
Evolution 
VEE 
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3.3.1 Medição de temperatura 
 
As medições de temperatura foram realizadas por dois termopares tipo T e oitos 
termorresitências (RTD). Todos os sensores de temperatura foram calibrados e a medição de 
temperatura apresentou incerteza igual a ± 0, 505°C. O cálculo da incerteza experimental pode 
ser observado no APENDICE B. 
O termopar tipo T, como se observa na Figura 3.13, é formado por fios de cobre puro, 
como termoelemento positivo, e constantan, como termoelemento negativo. É adequado para 
medição contínua desde -270 ºC até 370 °C. É resistente à corrosão em atmosferas úmidas e 
adequado para medições em temperaturas abaixo de 0ºC. Possui a melhor exatidão entre os 
termopares de metal base. Na tabela 3.7, são dasmostra as faixas de utilização e limites de erro 
para o termopar tipo T. 
 
 
Figura 3.13 - Termopar tipo T tipo plugue para tubulação. 
 
Tabela 3.7 -  Características técnicas de Termopares tipo T. 
Tipo do Termopar 
Nome do 
Termoelemento 
Faixa de 
Utilização (C°) 
Limite de Erro 
Padrão Especial 
Termopar tipo T 
(+) Cobre 0 a 370 
±1ºC ou 
±0,75% 
±0,5ºC ou 
±0,4% 
(-) Constantan -200 a 0 
±1ºC ou 
±1,5% 
- 
Fonte: Ecil 
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As termorresistências aplicadas na bancada de ensaios foram os dispositivos RTD de 3 
fios, modelo PT100, representado na Figura 3.14, construídos com uma resistência de platina 
(PT). Suas principais vantagens são: a sua elevada exatidão, uma vasta gama de medida, uma 
curva de resistência x temperatura mais linear que outros tipos de sensores, dispensa a utilização 
de fios especiais e não possuem limitação para distância de operação. Sua faixa de operação varia 
de -200°C a 1000°C.  
 
 
 
Figura 3.14 - RTD de 3 fios, modelo PT100. 
 
As curvas de calibração dos termopares e dos termorresistências são descritas no 
APENDICE A. 
 
3.3.2 Medição de pressão 
 
Para medição de pressão foram utilizados três transdutores de pressão manométrica, 
sendo dois transmissores da empresa Wika (fig. 3.15) e um transdutor de pressão da empresa 
Carel (Fig. 3.16). Os transdutores de pressão da empresa Wika são do modelo 8430336/ECO-
1 e 8391956/ECO-1, sendo que o primeiro tem faixa de operação de 0 a 25 bar e foi utilizado 
para a leitura da pressão na saída do condensador, o outro, por conseguinte, tem faixa de 
utilização de 0 a 10 bar empregado para medida da pressão de sucção.  Os transdutores foram 
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alimentados por uma fonte com tensão 12 V e a leitura dos valores foi realizada pelo field logger 
da empresa Novus. 
A sonda de pressão da Carel, modelo SPKT0013R0, tem faixa de operação de -1 a 9,3 
bar e foi colocada na saída do evaporador, o mais próximo possível da sonda de temperatura 
que tem nesse local, justamente, porque tal sonda é de vital importância para o controle de 
superaquecimento do sistema.  
 
Figura 3.15 - Transdutores de pressão da 
empresa Wika. 
 
Figura 3.16 - Transdutores de pressão da 
empresa Carel. 
 
 
3.3.3 Medição de vazão volumétrica 
 
Um medidor de vazão é um instrumento usado para medir a vazão, linear ou não linear, 
da massa ou do volume de um líquido ou um gás. Os medidores de vazão tipo turbina medem 
a vazão por meio da velocidade da turbina que por sua vez é movimentada de acordo com a 
vazão do fluido medido. 
O instrumento utilizado na bancada experimental para medição da vazão volumétrica 
do fluido secundário foi medidor de vazão tipo turbina (fig. 3.17) da empresa Ômega, modelo 
da série FTB790.  
Os medidores de turbina da Série FTB790 com eletrônica de microprocessadores 
oferecem um dispositivo de medição de fluido durável, compacto e de alta precisão. A 
informação é claramente exibida em um display de cristal líquido de 6 dígitos com casa decimal 
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flutuante de somente 2 pontos para totais de 0,01 a 999.999. Todas as operações são facilmente 
executadas com somente 2 botões. A unidade básica e o display são alimentados com 2 baterias 
de lítio. Total acumulado, lote total e o valor do fluxo são padrão. Uma curva de calibração de 
campo de ponto único foi armazenada na memória. As características técnicas do medidor de 
vazão utilizado encontram-se na tabela 3.8. 
 
Tabela 3.8 - Características técnicas do Medidor de vazão tipo Turbina. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Modelo FTB791 
Tipo Turbina 
Faixa de medida  
0.5 a 10 GPM 
1.9 a 37.9 LPM 
Precisão ± 2,0 % 
Faixa de temperatura -10° a 60°C 
Pressão máxima de trabalho 103 bar 
Conexões   ½ in 
Fabricante OMEGA 
Figura 3.17 - Medidor de Vazão tipo Turbina da empresa Omega. 
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3.3.4 Medição de potência consumida 
 
Para facilitar na obtenção dos valores da eficiência total do compressor do sistema, fez-
se uso de um medidor de potência consumida (fig. 3.18), visto que a eficiência total do 
compressor de compressão é a razão entre o trabalho de compressão ideal do compressor e o 
trabalho real de compressão.  
O medidor de potência consumida utilizado foi o Power Analyser da empresa 
Instrutherm, modelo MPR-40. O instrumento é ligado ao compressor, conforme o esquema de 
ligação da Figura 3.19, e realiza a medição da potência consumida (Watts) em tempo real. Na 
tabela 3.9 pode-se visualizar as especificações técnicas do instrumento. 
 
Figura 3.18 - Power Analyser da empresa Instrutherm, modelo MPR-40. 
 
 
 
Figura 3.19 - Esquema de ligação do Power Analyser para medição de potência consumida. 
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Tabela 3.9 - Características técnicas do medidor de potência consumida. 
Modelo Power Analyser MPR-40 
Fator de potência (cos φ) 0.00 à 1.00; 0,01; ± 1,5% 
As medições de potencia real via 
sonda de corrente externa 
1 W à 999,9 kW; 1 W; ± 1,5% 
Frequência 10,0 à 999 Hz; 0,1 Hz; 1% 
Dimensões (W x H x D) 280 x 210 x 90 mm 
Peso 1600 g 
Fabricante Instrutherm 
 
3.3.5 Inversor de frequência 
 
O inversor de frequência tem como principal função alterar a frequência de alimentação 
do motor, fazendo com que o motor siga frequências diferentes das fornecidas pela rede, que é 
sempre constante. Desta forma, facilmente pode-se alterar a velocidade de rotação do motor de 
modo muito eficiente. 
No presente trabalho há dois inversores de frequência (Fig. 3.20). Um inversor de 
frequência para o motor da bomba do fluido refrigerante secundário, que, por sua vez, tem uma 
entrada analógica 0 a 10 Vcc e controla a velocidade de rotação do motor na faixa de 0 a 3600 
rpm. O segundo inversor de frequência controla a velocidade do motor do fan coil. As 
características técnicas dos inversores de frequência da bomba e do fan coil são apresentadas 
nas tabelas 3.10 e 3.11, respectivamente. 
 
Tabela 3.10 - Características técnicas do inversor de frequência da bomba. 
Motor  220Vca Trifásico 
Potência [kW] 1,5 
Entrada 1/3 AC 230V 50/60 Hz 
Saída 3 AC 0 a 360Hz 
Modelo DF5-322-1K5 
Fabricante Moeller 
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Tabela 3.11 - Características técnicas do inversor de frequência do ventilador do fan coil. 
Motor  220Vca Trifásico 
Potência [kW] 0,75 
Entrada 1/3 AC 230V 50/60 Hz 
Saída 3 AC 0 a 360Hz 
Modelo DF5-322-075 
Fabricante Moeller 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
a) Bomba 
b) Fan coil 
cococo 
Figura 3.20 - Painel dos inversores de frequência 
utilizado na bancada experimental. a) para bomba 
de solução de álcool etílico; b) parra os ventiladores 
do Fan coil.  
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3.3.6 Gerador de sinal 
 
O funcionamento do compressor e variação de sua rotação depende de um sinal de onda 
quadrada com frequência de 53,4 a 150 Hz, enviado ao seu inversor de frequência (VCC 
inverter). Assim, primeiramente, para avaliação do comportamento do compressor no sistema 
de refrigeração foi utilizado um gerador de forma de onda para enviar o sinal ao inversor que 
alimenta o compressor.  
O gerador de forma de onda arbitrária da empresa Agilent Technologies, modelo 
33220A (Fig. 3.21) utiliza técnicas diretas de síntese digital (DDS) para criar um sinal de saída 
estável, preciso, de baixa distorção e ondas senoidais limpas. Ele também dá ondas quadradas 
com rápida ascensão de até 20 MHz e ondas lineares rampa (triângulo) de até 200 kHz. Suas 
características técnicas são apresentadas na tabela 3.12. 
Vale salientar, que todo o conjunto de dados experimentais do sistema foi obtido 
utilizando o gerador de sinal para o compressor, e depois, foram esses dados que auxiliaram na 
implementação do controle com lógica fuzzy do compressor utilizando o Labview.  
 
Figura 3.21 - Gerador de forma de onda arbitrária da empresa Agilent Technologies, modelo 
33220A. 
 
Tabela 3.12 - Características técnicas do gerador de sinal. 
Modelo 33220A 
Temperatura de Operação 0° a 55°C 
Consumo máximo de energia  50 VA 
Faixa de variação de onda quadrada 1µHz até 20 MHz 
Fabricante Agilent Technologies 
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3.3.7 Sistema de controle da válvula de expansão eletrônica 
 
A válvula de expansão eletrônica da empresa Carel possui um drive que realiza seu 
controle. Esse dispositivo é um driver para motor bipolar passo-a-passo que permite regular o 
superaquecimento do refrigerante e otimizar o rendimento do circuito frigorífico, garante a 
máxima flexibilidade de instalação, sendo compatível com vários tipos de refrigerantes e 
válvulas, em aplicações como chiller, ar condicionado e refrigeradores, também com CO2 
subcrítico e transcrítico. 
O drive utilizado na bancada para o controle da válvula é o EVD Evolution com controle 
PID, modelo EVD0000E50. Para o controle do superaquecimento, deve-se configurar o drive 
com o tipo de refrigerante, válvula, sistema e conectar duas sondas, um sensor de temperatura 
e outro de pressão, na saída do evaporador, já que são as variáveis de entrada para o controle. 
No display do EVD é possível visualizar os valores do sensor de temperatura e pressão, 
assim como o grau de superaquecimento e porcentagem de abertura da válvula com seu 
respectivo número de passos. Uma ilustração do drive EVD utilizado na bancada experimental 
pode ser observada na Figura 3.22 e na tabela 3.13 são apresentadas as especificações técnicas 
do drive. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Figura 3 22 - Drive EVD Evolution, modelo EVD0000E50, empresa Carel. 
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Tabela 3.13 - Características técnicas do drive EVD evoution. 
Modelo EVD0000E50 
Alimentação 
24 Vdc (+10/-15%) com fusível 
externo de tipo T da 2 A. 
Conexão motor Cabo isolado a 4 pólos  
Conexão digital 
Corrente de fechamento 5 mA; 
Lmáx<30m 
Alimentação sonda ativas (VREF) 
Saída programável: + 5 Vdc +/-2% 
12 Vdc +/-10% 
Condições de funcionamento -25T60°C 
Saída de relé  Normalmente aberto; 5ª, 250 Vac  
Fabricante CAREL 
 
 
3.3.8 Sistema de aquisição de dados e Controle da Bancada 
 
A aquisição de dados, por meio do recurso aos computadores pessoais ou industriais, é 
o processo pelo qual um fenômeno físico real é transformado num sinal elétrico proporcional e 
convertido num formato digital para posterior visualização, armazenamento, processamento e 
análise. 
Em muitas aplicações existentes, a aquisição de dados não se restringe apenas a 
aquisição, mas também compreende ações de controle sobre os sistemas em causa. O controle 
corresponde ao processo pelo qual os sinais digitais provenientes dos computadores são 
convertidos em sinais apropriados para atuar em diversos equipamentos, como: atuadores, relés, 
válvulas, etc. 
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Nesse trabalho foram utilizados equipamentos da NOVUS Automation e National 
Instruments para aquisição de dados (DAQ). O FieldLogger é o equipamento da NOVUS que 
monitorou todos os transdutores de temperatura e pressão que estão no sistema, facilitando os 
cálculos das variáveis experimentais de trabalho. Por sua vez, NI USB-9219 é o módulo 
utilizado no Labview para aquisição de temperatura, e ele foi empregado para coleta de dados 
de entrada para o possível desenvolvimento do controle do compressor. 
O FiedLogger (Fig. 3.23) é um módulo de aquisição e registro de variáveis analógicas 
e digitais. Tem 8 entradas analógicas universais e 8 entradas ou saídas digitais. Pode se 
comportar como o mestre de uma rede Modbus RTU e ler registradores de outros escravos a 
fim de registrá-los em memória ou disponibilizá-los nas outras interfaces. A configuração do 
FieldLogger é realizada mediante ao software Configurador. Este software roda sobre 
plataformas Windows XP ou superiores. Na tabela 3.14, é possível visualizar as características 
técnicas do FieldLogger. 
 
 
 
Figura 3.23 - Módulo de aquisição FieldLogger, empresa Novus Automation. 
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Tabela 3.14 - Características técnicas do módulo Fieldlogger. 
Entradas Analógicas 8 canais analógicos  
Alimentação 100 a 240 Vac, 50/60 Hz 
Consumo máximo 8 VA (Max) 
Precisão 
Termopares J, K, T, E e N: 0,2% do intervalo de ± 1 ° C. 
Termopares R, S e B: 0,2% do intervalo ± 3 ° C. 
Pt100, Pt1000, 0-20 mA, 4-20 mA, 0-20 mV, 0-50 mV, 
0-60 mV, -20-20 mV, 0-5 V e 0-10 V: 0,15% da extensão  
Temperatura de 
operação 
0 a 50 ° C 
Humidade relativa 
80% até 30 ° C. Para temperaturas superiores a 30 ° C 
diminui 3% para ° C 
Proteção de Ingresso IP20 
Conversor A / D:  24 bit, até 1000 amostras por segundo 
Interface RS485  Modbus mestre ou escravo 
Fabricante NOVUS AUTOMATION 
 
 
O NI USB-9219 (fig. 3.24) é um módulo universal de quatro canais da Série C da 
National Instruments projetado para testes multiuso. Com o USB-9219, pode-se medir vários 
sinais de sensores, tais como medidores de deformação, RTDs, termopares, células de carga, e 
outros sensores com alimentação. Os canais são individualmente selecionáveis, assim pode-se 
executar um tipo de medição diferente em cada um dos quatro canais. Faixas de medição são 
diferentes para cada tipo de medição e inclui até ± 60 V para tensão e ± 25 mA para a corrente. 
As especificações técnicas desse módulo são descritas na tabela 3.15. 
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Figura 3.24 - Módulo de aquisição NI USB-9219, empresa National Instruments. 
 
Tabela 3.15 - Características técnicas do módulo NI USB-9219 
Entradas Analógicas 4 canais analógicos  
Tensão máxima 250 Vac 
Consumo de Corrente USB 500 mA 
Temperatura de operação 0 até 60°C 
Humidade relativa 10 até 90% 
Proteção de Ingresso IP40 
Erro de Leitura 
 4-Fios e 3-Fios RTD, Pt 100 
 ± 0,1, ± 0,5 
Fabricante National Instruments 
 
 
Para a elaboração do controle do compressor fez-se o uso de um bloco de ligação de 
condicionamento de sinais (NI SC-2345) e um módulo (NI SCC FT-01) que enviasse sinais 
analógicos para o atuador. Esse módulo descreve a criação e envio de um sinal analógico a um 
dispositivo com o uso do software NI LabVIEW. 
Quando usado com módulos SCC Series e um cabo de 68 pinos blindado, o bloco de 
ligação SC-2345 (Figura 3.25) tem baixo ruído de sinal condicionado em uma base por canal. 
O SC-2345 também possui 42 terminais de parafuso para conexão direta com os sinais digitais 
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de dispositivo DAQ. E possui 20 bases de entradas, saídas analógicas e digitais para os módulos 
SCC Series. 
O SCC-FT01 (Figura 3.26) é um módulo de passagem direta que se conecta diretamente 
às entradas analógicas (AI) e saídas analógicas (AO), canais de aquisição de dados do 
Dispositivo (DAQ), e é responsável pelo o envio do sinal analógico de controle ao compressor. 
Pode-se utilizar a placa de ensaio da SCC-FT01 para desenvolver circuitos de sinal 
condicionado que pode conectar-se e condicionar qualquer um dos canais analógicos, digitais 
(P0.), contador / timer (CTR) de dispositivos E Series DAQ. 
 
 
Figura 3.25 - Bloco de módulos SC-2345, empresa NI. 
 
 
Figura 3.26 - Módulo SCC-FT01, empresa NI. 
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3.4 Condições gerais para os testes 
 
 Todo e qualquer experimento desse trabalho, teve os cuidados mínimos para realização 
dos mesmos de forma assertiva, segura e exata. Sobre as condições gerais para execução dos 
testes, obedeceu a norma ISO 917, que assegura requisitos necessários para o ensaio de 
compressores de refrigeração.   
A norma exige que, no mínimo, dois métodos de ensaio sejam executados com 
correlação entre eles de ±4% do valor calculado, além disto, ainda existem outros parâmetros 
gerais aplicados a toda metodologia experimental. Tais parâmetros são o das especificações dos 
sistemas de medição e dos requisitos para identificação do regime permanente nos ensaios.  
Em relação às especificações dos sistemas de medição, a norma estabelece os tipos de 
sistemas e os limites de incerteza aceitáveis, esses representados por valores limites de desvio 
padrão das medições. Como:  
Temperatura (termômetros de mercúrio, termopares e termorresistores): 
 Medições de temperatura – σ = ±0,5 ºC; 
Pressão (coluna de mercúrio, tubo de bourdon, transdutores e manômetros de diafragma 
ou fole): 
 Pressão de sucção (absoluta) – σ = ±1% do valor medido; 
 Outras medições de pressão – σ = ±2% do valor medido; 
Grandezas elétricas: 
 Todas as medições (potência, corrente, tensão e resistência) – σ = ±1% do valor 
medido; 
Fluxo mássico (medidor de fluxo de massa líquido ou vapor e rotâmetros que medem 
simultaneamente massa ou volume): 
 Medições na fase líquida – σ = ±1% do valor medido; 
 Medições na fase gasosa – σ = ±2% do valor medido; 
 
Tempo – σ = ±0,1% do valor medido; 
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Massa – σ = ±0,2% do valor medido. 
Os valores de capacidade de refrigeração, potência ativa consumida pelo compressor e 
coeficiente de desempenho são calculados tomando os valores médios consecutivos de uma 
hora de ensaio operando em regime permanente. 
Durante as primeiras análises experimentais, todas as variáveis operaram continuamente 
para que os valores finais desses experimentos fossem calculados, ou seja, as variáveis 
atingiram valores estáveis de operação ou estavam dentro da faixa estabelecida para o sistema. 
O período que as variáveis cumprem este requisito continuamente é chamado de regime 
permanente. Enquanto esses valores não estiverem estáveis ou dentro do limite aceitável, as 
medições não devem ser levadas em consideração, uma vez que, que o sistema estará em regime 
transitório.  
Nos itens a seguir, serão apresentados as análises de incertezas experimentais, a 
caracterização do regime permanente e o procedimento experimental utilizado no referido 
trabalho. 
 
3.4.1 Incerteza Experimental 
 
Em geral, os resultados de uma medição de qualquer grandeza física é somente uma 
estimativa ou uma aproximação do valor real do mensurando. Como consequência desse fato, 
o resultado da medição apenas é completo quando provido do valor declarado da incerteza. 
As incertezas experimentais das variáveis calculadas deste trabalho foram determinadas 
de acordo com os melhores procedimentos estatísticos com intervalo de confiança de 95%. A 
tabela 3.16 apresenta a propagação da incerteza das variáveis calculadas. 
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Tabela 3.16 - Propagação de incerteza das variáveis 
Variáveis Incerteza 
Temperatura Evaporação e Condensação ± 0,505 °C 
Superaquecimento e Subresfriamento ± 0,51 °C 
Pressões ± 0,0042 a ±0,0202 bar 
Vazão R-134a 1,40 x10-4 a 3,4x10-4 kg/s 
COP ± 0,05 a 0,008 
Carga Térmica ± 11,76 a 27,46 W 
Eficiência ± 1,02 a 1,88 % 
Potência de compressão ± 0,88 a 2,94 W 
 
 
3.4.2 Regime permanente 
 
A norma ISO 917 (1989) caracteriza o período de regime permanente quando as 
variações apresentam-se dentro dos limites conforme a grandeza envolvida: 
• pressões não podem ter variação superior a ±1% do valor de referência; 
• temperaturas não podem ter variação superior a ±3 ºC do valor de referência; 
• tensão de alimentação do compressor não pode ter variação superior a ±3% do valor 
de referência e a frequência ±1% do valor de referência; 
• fluxo de massa não pode ter variação superior a ±1% do valor médio da última uma 
hora. 
No regime permanente, as medições devem ser realizadas durante uma hora em períodos 
constantes.  
Optou-se pela verificação das pressões do sistema ao longo do tempo para caracterizar 
o regime permanente do sistema, pois as pressões de sucção e descarga influenciam diretamente 
todas as demais variáveis dependentes, como o grau de superaquecimento na saída do 
evaporador, a capacidade de refrigeração, a pressão na entrada da válvula de expansão, etc. 
Como pode-se verificar no gráfico da Figura 3.27, o comportamento da potência elétrica 
acompanha o da pressão de descarga. Então, quando o critério de regime permanente é satisfeito 
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para as pressões de sucção e descarga, considera-se que todas as demais variáveis dependentes 
estejam também estabilizadas no intervalo de tempo escolhido. As análises foram realizadas a 
partir da estabilização das mesmas depois de ligado o sistema, conforme apresentado na Figura 
3.20. 
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Figura 3.27 - Análise do regime permanente das pressões do sistema e potência do 
compressor ao longo do tempo. 
 
3.4.3 Procedimento Experimental 
 
Para a realização dos testes comparativos foi necessário o conhecimento do sistema, já 
que isso permitiu variar os diversos parâmetros da bancada, a fim de averiguar os pontos ótimos 
de operação, além de fornecer auxílios necessários para o completo domínio da bancada. 
Durantes o ensaio experimental procurou-se uma série de passos relevantes para o 
correto funcionamento da bancada de testes, levando-se em consideração principalmente os 
aspectos elétricos e termodinâmicos, prevenindo quebras ou futuros estragos nos diferentes 
componentes da bancada. 
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O procedimento experimental para execução de cada teste do planejamento 
experimental está detalhado na tabela 3.17. 
 
Tabela 3.17 - Sequência de operação e descrição do procedimento experimental. 
Etapa Sequência de operação Descrição de operação 
1 
Acionamento da central de 
monitoração e aquisição de dados 
 
Inicia-se a comunicação do Fieldlogger, 
e dos módulos e condicionadores do 
Labview e o computador. Observa-se 
está correta a leitura dos tradutores de 
temperatura e pressão. 
 
2 
Acionamento dos inversores de 
frequência da bomba e do fan coil 
A bomba do fluido secundário e o 
ventilador do fan coil são alimentados. 
Inicia a circulação do fluido secundário 
no evaporador e na unidade de 
condicionamento de ar. As 
características do fluido secundário 
foram projetadas para que a troca de 
calor em regime permanente atenda as 
condições de operação do compressor. A 
vazão do fluido foi alterada no decorrer 
do trabalho, para simulação de diferentes 
cargas térmicas. 
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3 
Acionamento do condensador e do 
compressor 
O condensador é ligado. Liga-se o 
compressor através de um sinal de onda 
quadrada enviado ao seu inversor de 
frequência, e é levado a sua velocidade 
máxima de 4500 rpm, 150 Hertz, para 
que o sistema entre em regime 
permanente. O medidor de potência 
registra a potência que está sendo 
consumida pelo compressor. 
4 
Acionamento da válvula de expansão 
eletrônica 
O dispositivo de expansão eletrônico é 
ligado com seus ajustes para que a vazão 
mássica do refrigerante seja suficiente 
para manter o superaquecimento nos 
limites estabelecidos.  
5 Coletar as respostas do sistema 
Ao constatar que todos os parâmetros 
estejam estáveis, por exemplo pressões 
de sucção e de descarga do compressor, 
verificação do visor da linha de líquido, 
operação da válvula de expansão 
eletrônica, verificação do grau de 
superaquecimento, resultando na 
garantia que o refrigerante no estado de 
vapor atinja o compressor, os dados   são 
coletados e recebem um tratamento 
estatístico. 
 
 
 
A análise de velocidade do compressor foi feita com 13 pontos de rotação do 
compressor, variando a frequência de 10 em 10 Hz da velocidade máxima do compressor, 150 
Hz (4500 rpm), até 70 Hz (2100 rpm). De 70 Hz (2100 rpm) a 55 Hz (1650 rpm), as variações 
foram realizadas de 5 Hz. E por fim, de 55 Hz (1650 rpm) até 53,4 Hz (1602 rpm) com a 
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variação de 1,6 Hz. Essas variações foram feitas para coincidir com os pontos de trabalho do 
datasheet. 
O gerador de onda foi o responsável pela variação de velocidade do compressor para os 
testes experimentais do sistema, e posteriormente, para o emprego do controle do compressor 
utilizou-se o software Labview que respondeu pela variação, controle, monitoração da 
velocidade do compressor. 
A válvula de expansão eletrônica foi configurada pelo seu driver controlador com o tipo 
do refrigerante do sistema, o tipo da válvula utilizada, e o set point do superaquecimento 8 K. 
Para o cálculo da vazão mássica do fluido primário, foram coletadas as vazões do fluido 
secundário, as medidas das temperaturas de entrada e saída do fan coil, e as pressões de entrada 
e saída do evaporador, que serviram de subsídios para determinação dessa variável de trabalho, 
por meio das equações resultante do balanço de energia, apresentada no item 4.1, sabendo-se 
que o calor especifico do álcool etílico (𝑐𝑝 = 2,51𝑘𝐽/𝑘𝑔°C). 
Quando se fez o uso da válvula de expansão termostática como dispositivo de expansão 
foi mantida a pressão de evaporação em 0,24 MPa e variada a rotação do compressor para 
avaliação dos parâmetros em uma faixa de carga térmica requerida.  
Uma planilha de ensaios foi desenvolvida para o levantamento dos parâmetros 
experimentais, com objetivo de fornecer todos os resultados das variáveis de trabalho, cujo os 
modelos matemáticos delas são apresentados no capítulo seguinte.  
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4 ANÁLISE EXPERIMENTAL 
 
Após a montagem dos equipamentos (válvulas de expansão e compressor de velocidade 
variável) no sistema de refrigeração passou-se a fase de operação e testes do sistema. Nesta 
fase, foram feitos diversos ajustes para chegar a uma melhor condição de operação do sistema. 
A fim de ter um conhecimento melhor do sistema, iniciou-se a análise experimental, por 
meio da elaboração de uma matriz de planejamento experimental com cálculos 
termodinâmicos, a partir do regime permanente, para ter noção do comportamento das variáveis 
do sistema. Os dados coletados experimentalmente são analisados e discutidos nesse capítulo, 
e fazem parte da familiarização do sistema, que é de grande valia para desenvolvimento do 
controlador. 
 
4.1 Variáveis do Trabalho Experimental 
 
4.1.1 Volume de Controle para o Ciclo de Refrigeração por Compressão de Vapor 
 
No seu conceito mais simples, o sistema termodinâmico é definido como uma 
quantidade de matéria, com massa e identidade fixas, separadas do meio externo por uma 
fronteira bem delimitada, que pode ser real ou imaginaria, fixa ou móvel, passível de troca de 
calor e trabalho com este meio, porém sem variação de massa durante o processo. 
Contudo, muitas dificuldades podem surgir para análise de sistemas térmicos onde 
ocorre variação de massa, assim criou-se o conceito de volume de controle. Neste conceito, a 
massa, o calor e o trabalho podem ser transportados por meio da superfície de controle, e uma 
aplicação da conservação da energia pode ser analisada a partir do escoamento do fluxo de 
massa de um fluido por meio de um volume de controle entre o ponto de entrada e saída. 
Por meio da primeira Lei da Termodinâmica é possível considerar para cada órgão do 
sistema de refrigeração, um volume de controle, estabelecendo o balanço de massa e energia 
envolvido, em regime permanente, onde não há variação da energia interna do sistema, 
conforme a equação 4.1. 
                ?̇? (ℎ𝑒 +
𝑉𝑒
2
2
+ 𝑔𝑍𝑒) + ?̇? =  ?̇? (ℎ𝑠 +
𝑉𝑠
2
2
+ 𝑔𝑍𝑠) + ?̇?                            (4.1) 
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onde  ?̇? é a vazão mássica [kg/s], ℎ𝑒 é a entalpia especifica de entrada [J/kg], 𝑉𝑒 é a velocidade 
de entrada do escoamento, ℎ𝑠 é a entalpia especifica de saída [J/kg], 𝑉𝑠 é a velocidade de saída 
do escoamento, 𝑔 é aceleração da gravidade [m/s2], 𝑍 é a variação de altura, ?̇? é o fluxo de 
calor [W] e ?̇? é o trabalho [W]. 
 Delimitando-se o volume de controle sobre cada órgão que o compõe o sistema de 
refrigeração mecânica e aplicando-se a equação 4.1, sendo desprezadas as parcelas de energia 
cinética e potencial, o equacionamento da energia que atravessa a fronteira pode ocorrer sem 
troca de calor (equação 4.2), sem a realização de trabalho (equação 4.3), ou de ambas as 
maneiras (equação 4.4). 
                                                              ?̇?ℎ𝑒 = ?̇?ℎ𝑠 +  ?̇?                                                    (4.2) 
ṁhs = ṁhe +  Q̇                                                     (4.3) 
                                                                ?̇?ℎ𝑠 = ?̇?ℎ𝑒                                       (4.4) 
Na análise geral e teórica de um compressor adiabático reversível é possível determinar 
a potência de compressão consumida, baseada nos valores de entalpia de uma determinada 
massa de refrigerante ao entrar e sair do volume de controle (Figura 4.1) desde o estado de 
vapor saturado seco, no ponto 1, até o vapor superaquecido em 2, aplicando-se a equação 4.2, 
convenientemente reduzida para 4.5, redefinindo os índices. 
 
                                                             ?̇?𝑐 = ?̇?(ℎ2 − ℎ1)                                                     (4.5) 
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Figura 4.1 -  Volume de Controle aplicado sobre o compressor. Fonte (Venturini, 2005). 
 
Aplicando-se também um volume de controle sobre trocadores de calor, a partir da 
equação 4.3, torna-se possível a determinação da potência calorífica e a capacidade frigorífica 
do sistema de refrigeração descrito pelo ciclo termodinâmico. 
A quantidade de calor por unidade de tempo, rejeitada no condensador, desde o estado 
de vapor superaquecido do refrigerante, ponto 2, até o ponto 3, onde passa para líquido saturado, 
conforme a Figura 4.2, é dada pela equação 4.6. 
                                                             ?̇?𝑐 = ?̇?(ℎ2 − ℎ3)                                                     (4.6) 
 
Figura 4.2 - Volume de Controle aplicado sobre o condensador. Fonte (Venturini, 2005). 
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Devido à diferença de entalpia do fluido refrigerante, na entrada e saída do evaporador, 
se estabelece o efeito frigorifico (qe) do trocador de calor, operando no ciclo descrito pelas 
temperaturas TC e TE. Considerando as simplificações para um volume de controle (fig. 4.3) 
em trocador de calor para o fluido primário e para o fluido secundário em condições de regime 
permanente, a carga térmica no evaporador é dada pela equação 4.7 para o fluido o refrigerante 
e a equação 4.8 para o fluido secundário. 
                           ?̇?𝑅134𝑎 = ?̇?𝑅134𝑎(ℎ1 − ℎ4)                                 (4.7) 
                           ?̇?𝑓𝑠𝑒𝑐 = ?̇?𝑓𝑠𝑒𝑐(ℎ𝑓𝑠𝑒𝑐,𝑠 − ℎ𝑓𝑠𝑒𝑐,𝑒)                                        (4.8) 
 
Figura 4.3 - Volume de controle aplicado sobre o evaporador. 
.  
Aplicando a lei da conservação da energia, a equação 4.9. 
 
  ?̇?𝑅134𝑎 =   ?̇?𝑓𝑠𝑒𝑐 = ?̇?𝑒𝑣𝑎𝑝      (4.9) 
E considerando que no sistema há perdas de calor muito baixa, e de posse das entalpias 
e das temperaturas do fluido refrigerante e do fluido secundário, na entrada e na saída do 
trocador de calor, a vazão em massa do R134a é obtido pela seguinte equação 4.10. 
   ?̇?𝑅134𝑎 =
?̇?𝑓𝑠𝑒𝑐(ℎ𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖−ℎ𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡)
(ℎ1−ℎ4)
  ou  ?̇?𝑅134𝑎 =
?̇?𝑓𝑠𝑒𝑐𝑐𝑝𝑓𝑠𝑒𝑐(𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖−𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡)
(ℎ1−ℎ4)
              (4.10) 
A transformação sofrida pelo fluido refrigerante, passando do estado líquido saturado 
no ponto 3, para vapor úmido em 4, conforme a Figura 4.4, ocorrido na válvula de expansão, 
se processa sem a realização de trabalho ou fluxo de calor, onde se aplica a equação 4.4, resulta 
na idade do processo isentálpico, como demonstra a equação 4.11 abaixo:  
                                                                 ℎ3 = ℎ4                                                 (4.11) 
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Figura 4.4 - Volume de controle aplicado sobre a válvula de expansão. Fonte (Venturini, 
2005). 
 
4.1.2 Eficiência e Rendimento do Ciclo 
 
Como a própria sigla sugere, COP (coeficiente de performance) é o termo utilizado 
como sinônimo de eficiência do ciclo termodinâmico de refrigeração, no sentido de 
desempenho do mesmo. 
O conceito de performance está intrinsecamente ligado à uma otimização de processo, 
ou seja, a relação entre a energia útil e o dispêndio de energia para obtenção da mesma durante 
a realização deste processo, que especificamente no caso de refrigeração, associa a capacidade 
de refrigeração à potência de compressão assumida, conforme demostrado analiticamente pela 
equação 4.12  
                                                𝐶𝑂𝑃 =     
?̇?𝐸
?̇?𝐶
                                                                (4.12) 
Então, conhecendo as pressões e as temperaturas do fluido refrigerante na entrada e 
saída do evaporador, assim como a temperatura de entrada e saída do compressor, o coeficiente 
de performance, para o ciclo teórico e real, pode ser definido em função das entalpias, com 
substituições das equações 4.5 e 4.7 em 4.12, obtém-se assim uma formulação simplificada para 
determinação do COP, por meio das equações 4.13 e 4.14  
                                             𝐶𝑂𝑃𝑡𝑒ó𝑟𝑖𝑐𝑜 =     
ℎ1−ℎ4
ℎ2−ℎ1
                                                   (4.13) 
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                                              𝐶𝑂𝑃𝑟𝑒𝑎𝑙 =     
ℎ1´−ℎ4´
ℎ2´−ℎ1´
                                                    (4.14) 
Para determinação do COP no presente trabalho, fez-se uso da equação 4.15, razão entre 
a capacidade de refrigeração obtida no evaporador e a potência consumida pelo compressor. 
                                           𝐶𝑂𝑃𝑟𝑒𝑎𝑙 =     
?̇?𝑅134𝑎∆ℎ𝑒𝑣𝑎𝑝
?̇?𝑐,𝑟𝑒𝑎𝑙
                                                              (4.15) 
onde: 
?̇?𝑅134𝑎∆ℎ𝑒𝑣𝑎𝑝 é capacidade de refrigeração 
?̇?𝑐,𝑟𝑒𝑎𝑙 é a potência consumida pelo compressor 
 
 
Figura 4.5 - Variações entre as performances dos ciclos real e teórico identificadas sobre um 
diagrama de Mollier. Fonte (Venturini, 2005). 
 
A eficiência total do compressor é a variável utilizada para a determinação do 
desempenho do compressor. A razão entre o trabalho ideal de compressão e o trabalho real de 
compressão é definida como eficiência total de compressão, como se demonstra a equação 4.16. 
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                                  η̇c =  
Ẇc
Ẇc,real
            ou             η̇c =  
?̇?𝑅134𝑎∆ℎ𝑐𝑜𝑚𝑝𝑟
Ẇc,real
                 (4.16) 
onde: 
 η̇c é eficiência total de compressão 
?̇?𝑅134𝑎∆ℎ𝑐𝑜𝑚𝑝𝑟  é a potência de compressão  
Ẇc,real  é a potência consumida pelo compressor 
 
A potência real de compressão pode ser encontrada por três maneiras distintas: a 
potência elétrica nominal (dada pelo fabricante do compressor), a potência mecânica do eixo 
de rotação e a potência elétrica real (medida por instrumentos). No presente trabalho, adotou-
se a potência elétrica real, para as análises de eficiência energética do compressor.  
Nesse contexto, é importante frisar que as entalpias do fluido refrigerante foram obtidas 
de forma indireta, mediante a medição das temperaturas e pressões do ciclo em estudo. Desse 
modo, foi possível à determinação das entalpias com a inserção de dados de temperatura e 
pressão, obtidos pelo Field Logger, no programa CATT3 (Computer Aided Thermodynamic 
Table3).  
 
4.1.3 Superaquecimento e Sub-resfriamento 
 
 
Outros dois importantes fatores que fazem os ciclos diferenciarem-se entre si, são o 
superaquecimento na sucção do compressor e sub-resfriamento do refrigerante na saída do 
condensador.  
Após o dispositivo de expansão até o evaporador, o fluido refrigerante está mudando de 
fase a uma temperatura constante que consegue-se determinar por meio de tabela Pressão x 
Temperatura de Saturação. Após este trajeto, o fluido que já está totalmente na fase de vapor 
continua recebendo calor e sua temperatura aumenta, ou seja, o vapor ficará superaquecido. 
A diferença da temperatura da linha de sucção e a temperatura de saturação determina 
o valor do superaquecimento, conforme a equação 4.17: 
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             SA = Temp. L. Sucção – Temp. de Saturação.                                          (4.17) 
Sendo assim, para se verificar o superaquecimento que ocorreu no Evaporador, utiliza-
se T1 e P1 e a tabela de propriedades (tabela de conversão) com pressão e temperatura de 
saturação. 
O grau de superaquecimento do fluido refrigerante garante que chegue 100% vapor ao 
compressor. O SA não deve ser muito alto, pois reduziria o rendimento do equipamento e traria 
prejuízos ao compressor e nem muito baixo, pois, poderia chegar liquido ao compressor, 
danificando-o. 
Com o desenvolvimento das válvulas de expansão eletrônicas os sistemas frigoríficos 
podem trabalhar com superaquecimento menor, sem o risco de retorno de líquido para o 
compressor. Com as válvulas de expansão termostáticas, o retorno de líquido pode ser um 
problema, o que requer a operação com superaquecimentos maiores. Assim o fator de utilização 
do compressor e a eficiência energética do sistema aumentam, por meio da utilização de 
válvulas de expansão eletrônicas. Este aumento ocorre divido: 
• Ao menor volume específico na sucção do compressor; 
• À presença de refrigerante líquido ao longo de uma maior área do evaporador, 
aumentando-se o coeficiente global de transferência de calor e a pressão de sucção. 
O sub-resfriamento é quando o refrigerante líquido é resfriado a uma temperatura abaixo 
daquela a que foi condensado, antes de deixar o condensador. Este processo ocorre na saída do 
condensador, ocasião onde, depois da completa condensação do gás refrigerante, é reduzida a 
temperatura deste líquido para garantir na entrada da válvula de expansão líquido sub-resfriado. 
Assim, serão evitadas perdas de rendimento do sistema frigorifico por meio da presença 
indesejável de flash gás (evaporação instantânea de líquido) na linha de líquido. 
 O sub-resfriamento é calculado pela diferença de temperatura entre a temperatura de 
condensação e a temperatura do líquido refrigerante na linha de líquido. E também é necessária 
uma tabela de propriedades (tabela de conversão) com pressão e temperatura. 
                 SR = Temp. de Condensação – Temp. L. Liquido                                             (4.18) 
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4.2 Resultados experimentais com VEE e CVV 
 
As primeiras análises foram obtidas com a utilização da válvula de expansão eletrônica 
e a rotação do compressor foi pré-estabelecida como a variável a ser manipulada. Assim, houve 
a alteração na rotação do compressor na faixa entre 1602 rpm a 4500 rpm e uma vazão mássica 
inicial de álcool etílico de 0,072 kg/s. 
Na Figura 4.6, apresentam-se as mudanças no COP e vazão de refrigerante, na Figura 
4.7, é possível visualizar as pressões de condensação e evaporação, e na Figura 4.8, observa-se 
o consumo de potência mensurado por meio do medidor de potência consumida e carga térmica 
do sistema, ambos os gráficos em função da rotação de operação do compressor. Para obtenção 
desses dados, o experimento foi iniciado acionando o sistema com a rotação máxima do 
compressor de 4500 rpm (150 Hz) e a válvula de expansão eletrônica controlada 
automaticamente para um superaquecimento de 8 K, sendo que foi ajustado também os 
inversores de frequência da bomba e do fan coil para carga térmica exigida para tal rotação 
deixando o sistema atingir o regime permanente para avaliação do COP, e entre outros 
parâmetros. Logo em seguida a rotação do compressor é reduzida, modificando a frequência de 
10 em 10 Hz até a rotação de 2100 rpm (70 Hz), depois variação de 5 em 5 Hz até a rotação de 
1650 rpm (55 Hz) e uma variação final de 1,6 Hz até a rotação mínima, sempre tomando cuidado 
de obter regime permanente e assim avaliar o sistema em cada rotação de trabalho até atingir o 
valor mínimo estipulado de 1602 rpm (53,4 Hz).  
É importante destacar, que a utilização da válvula de expansão eletrônica ocasiona uma 
redução da pressão de condensação em todas as faixas de operação do compressor no sistema, 
em relação ao uso de uma válvula de expansão termostática. Além do mais, a VEE possui 
reações rápidas em relação as variações de capacidade, facilitando a estabilização rápida do 
sistema. Desse modo, para as rotações de 1602 rpm (53,4 Hz) a 2100 rpm (70 Hz) o COP tem 
valores mais altos por apresentar temperaturas de condensação baixa, menor taxa de 
compressão e menores valores de consumo de potência do compressor. Com aumento da 
rotação do compressor de 2400 rpm (80 Hz) a 3900 rpm (130Hz), a pressão de condensação é 
elevada, aumenta a vazão mássica do refrigerante e a carga a térmica, entretanto, a potência 
apresenta valores bem maiores, e resulta no COP com valores menores. Já de 4200 rpm (140 
Hz) a 4500 rpm (150 Hz) o COP possui valores altos, devido as máximas cargas térmicas e 
vazão de refrigerante, e potência consumida razoável, pois esta última não variou muito da 
rotação de 3000 rpm (100 Hz) a 4500 rpm (150 Hz). 
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Figura 4.6 - COP e vazão do refrigerante (mr134a) em função da rotação de operação do 
compressor. 
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Figura 4.7 - Pressão de evaporação e de condensação em função da rotação de operação do 
compressor. 
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Figura 4.8 - Carga térmica e potência consumida em função da frequência de operação do 
compressor. 
A Figura 4.9 mostra o comportamento do superaquecimento medido quando o sistema 
se encontrava em modo de operação, o valor médio durante o período de amostragem foi de 
8,21 K, sendo que a linha horizontal no gráfico representa o set point de 8 K. Pode-se concluir 
que o controlador da válvula tem um bom desempenho no ajuste do superaquecimento. 
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Figura 4.9 - Ajuste de superaquecimento da VEE. 
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Para entender o comportamento da VEE durante a operação foi monitorado também a 
porcentagem de abertura da válvula. A Figura 4.10 mostra a abertura da válvula quando o 
sistema se encontrava em modo de operação, a linha horizontal no gráfico representa a posição 
média durante os primeiros períodos da amostragem com a rotação na faixa de 4500 a 3000 
rpm. 
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Figura 4.10 - Abertura da VEE em modo de operação. 
 
 
4.3 Comparações experimentais entre VEE e VET 
 
As VETs são dispositivos de expansão mais difundidos no comércio de refrigeração, 
mas eles têm algumas características que podem limitar a versatilidade e desempenho das 
máquinas. Por exemplo, está válvula requer uma queda mínima de pressão entre a evaporação 
e a condensação, as VEEs não precisam de uma queda mínima de pressão para um 
funcionamento estável, oferecendo assim vantagens significativas em sistemas de condensação 
a ar quando se encontram em situações de baixa temperatura ambiente, propiciando a operação 
com menores temperaturas de condensação incrementando o COP. Para efeito de comparação 
entre a VEE e VET no sistema em análise, será dado ênfase no COP, grau de superaquecimento 
e a eficiência em função da rotação do compressor. 
Na Figura 4.11, é mostrada mostra a comparação entre os coeficientes de performance 
real com a válvula de expansão eletrônica e com a válvula de expansão termostática em relação 
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a rotação do compressor. No gráfico, o COP com a VET alternou na faixa de 3,5 a 3,75 enquanto 
o COP com a VEE variou na faixa de 3,6 a 4,4 para as rotações desenvolvidas com suas 
requeridas cargas térmicas. Nota-se que a utilização da válvula de expansão eletrônica melhora 
o coeficiente de performance em relação ao sistema de refrigeração por compressão a vapor 
provido com válvula termostática, visto que o COP está intimamente dependente das pressões 
de evaporação e de condensação, uma vez que, fazendo-se uso da válvula de expansão 
eletrônica, há a redução da temperatura de condensação para todas as faixas de rotações 
trabalhadas no compressor, diminuindo assim o trabalho de compressão, ocasionando um 
aumento da eficiência de refrigeração e aumento do COP. 
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Figura 4.11 - Análise comparativa do COP real do sistema com a VET e a VEE em função da 
frequência de operação do compressor. 
 
Figura 4.12, é apresentado o diagrama pxh para o sistema de refrigeração por 
compressão a vapor com compressor de velocidade variável e válvula de expansão eletrônica, 
sendo possível visualizar o ciclo termodinâmico para diferentes cargas térmicas. O bom 
resultado do COP para todas as faixas de carga térmica é justificado pelo aumento da 
temperatura de evaporação de -6,48°C a -2,2°C com temperaturas de condensação na faixa de 
33°C a 39°C e o superaquecimento em torno de 8 K, o que contribuiu para melhor estabilidade 
do ciclo. Os dados do diagrama são apresentados na tabela 4.1. 
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Observe que na Figura 4.13, o digrama pxh para o sistema com a válvula de expansão 
termostática apresenta melhores condições para as menores cargas térmicas, pois a temperatura 
de condensação para essas cargas está em torno de 35°C e depois vai subindo até atingir 43°C, 
já a temperatura de evaporação está fixa no valor de -5,36°C, o que interferiu no desempenho 
do COP assim como superaquecimento obteve valores mais alto, tornando o sistema um pouco 
menos eficiente. Os dados do diagrama são apresentados na tabela 4.2. 
 
Figura 4.12 - Diagrama pxh para o sistema com válvula de expansão eletrônica. 
Tabela 4.1 - Variáveis do sistema com a operação da VEE 
Dados obtidos com a VEE em operação 
Rotação [rpm] 
Temperatura 
Evaporação 
[°C] 
Temperatura 
Condensação 
[°C] 
Superaquecimento 
[K] 
COP 
150 -2,2 39,01 7,7 3,65078 
140 -2,2 39,76 8,4 3,56588 
130 -4,3 39,76 7,6 3,56588 
120 -4,3 39,76 7,6 3,39608 
110 -4,3 39,76 8,26 3,51669 
100 -5,36 39,39 7,78 3,51669 
90 -5,36 39,76 7,78 3,31798 
91 
 
Dados obtidos com a VEE em operação 
 
Rotação [rpm] 
Temperatura 
Evaporação 
[°C] 
Temperatura 
Condensação 
[°C] 
Superaquecimento 
[K] 
COP 
80 -6,48 39,39 7,36 3,63273 
70 -6,48 39,39 8,56 3,57421 
65 -5,36 38,26 8,26 3,51424 
60 -5,36 36,72 8,56 3,67892 
55 -5,36 35,53 8,16 3,67644 
53,4 -5,36 33,89 8,06 3,72297 
 
 
 
Figura 4.13 - Digrama pxh para o sistema com a válvula de expansão termostática. 
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Tabela 4.2 - Variáveis do sistema com a operação da VET 
Dados obtidos com a VET em operação 
Rotação [rpm] 
Temperatura 
Evaporação 
[°C] 
Temperatura 
Condensação 
[°C] 
Superaquecimento 
[K] 
COP 
150 -5,36 35,93 11,465 4,389732 
140 -5,36 36,32 11,465 3,978852 
130 -5,36 37,11 11,265 3,9161 
120 -5,36 37,88 11,365 3,902455 
110 -5,36 38,26 11,365 3,652189 
100 -5,36 39,01 11,265 3,524869 
90 -5,36 40,49 10,765 3,519975 
80 -5,36 42,27 10,665 3,803844 
70 -5,36 42,27 11,765 3,989176 
65 -5,36 42,27 11,765 4,024996 
60 -5,36 42,57 12,465 4,402953 
55 -5,36 42,87 12,965 4,331725 
53,4 -5,36 43,01 12,965 4,331725 
 
Na Figura 4.14, observa-se o comportamento do superaquecimento do sistema com a 
válvula de expansão eletrônica e a válvula expansão termostática em função da operação do 
compressor. O orifício da válvula de expansão termostática foi escolhido pela classificação da 
capacidade do sistema. Esta classificação é baseada na temperatura de evaporação e de 
condensação. O valor do superaquecimento estático da válvula já vem ajustado de fábrica, que 
pode ser também ajustado manualmente. O valor de set-point definido pelo fabricante é 7 K 
com MOP e 5K sem MOP. O valor MOP é a pressão de evaporação na qual a válvula de 
expansão irá restringir a injeção de líquido no evaporador, impedindo assim que a temperatura 
de evaporação aumente e, consequentemente, que a pressão de sucção aumente. Após alcançar 
o ponto MOP, o aumento da temperatura do bulbo não causará a abertura da válvula de 
expansão.  
A válvula de expansão termostática apresentou valores experimentais do 
superaquecimento na faixa de 10,7 a 12,96 K, valores superiores do set point do fabricante. 
Esses foram os melhores valores obtidos de superaquecimento com a válvula de expansão 
termostática, pois fixando um superaquecimento de forma manual o ponto MOP mudará, a 
válvula atenderia apenas uma certa carga térmica e abrindo mais a válvula o valor do 
superaquecimento é muito baixo ocasionando golpe de liquido no compressor.  
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Já a válvula de expansão eletrônica com ação do controlador EVD, que possui um 
transdutor de pressão e um termistor na saída do evaporador que enviam as informações para 
abertura ou fechamento da válvula, mantém o grau de superaquecimento em torno de 8,0 K, o 
que seria ideal para o sistema estudado, visto que se o superaquecimento for muito baixo, pode 
ocorrer um retorno de líquido para o compressor e assim danificá-lo. No entanto, não pode ser 
muito alto porque isso reduziria significativamente o COP. Assim, com a utilização da válvula 
de expansão eletrônica o superaquecimento é o mais baixo possível e mais estável, como pode 
ser verificado no gráfico, o grau de superaquecimento da válvula de expansão eletrônica fica 
em volta de 8,0 K, e o grau de superaquecimento da válvula termostática é bastante instável e 
superior para todas as faixas de rotação do compressor. 
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Figura 4.14 - Análise comparativa do superaquecimento do sistema com a VET e a VEE em 
função da rotação de operação do compressor. 
   
Como já foi mencionado, a redução da temperatura de condensação aumenta a eficiência 
de refrigeração, visto que diminui a taxa de compressão e reduz o consumo de potência, isso é 
uma das vantagens da VEE, além disso ela opera com valores de superaquecimento menores 
aos comumente utilizados com VETs, permitindo assim um maior aproveitamento da superfície 
do evaporador e consequentemente aumentando a eficiência total do sistema. Na Figura 4.15, 
é apresentado a eficiência total do compressor desenvolvida em função da variação da rotação 
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das duas válvulas. Com a VET, o sistema obteve uma eficiência total do compressor na faixa 
de 71,3% a 81,5% e com a VEE possui uma faixa de eficiência total do compressor 
compreendida entre 73,6% a 85,12%. Ambas com bons resultados de eficiência, e a VEE com 
uma leve vantagem em virtude da potência consumida e potência compressão da mesma se 
aproximaram e aumentaram concomitante com a rotação do compressor e a carga térmica. Em 
condições de baixa carga térmica, o sistema com a VEE apresentou uma eficiência 6,5% 
superior à do sistema com VET. Em condições de alta carga térmica, o sistema com VEE tem 
uma eficiência total do compressor de 4,5% superior à do sistema com a VET. Na Figura 4.16 
é possível visualizar a potência consumida do sistema utilizando os dois dispositivos de 
expansão e para baixa carga térmica, o sistema com VEE apresentou uma potência consumida 
7% inferior com VET e para alta carga térmica uma potência consumida 4% inferior. Há, 
portanto um potencial de redução de energia com VEE e CVV. 
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Figura 4.15 - Análise comparativa da eficiência total do compressor com a VET e a VEE em 
função da rotação de operação do compressor. 
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Figura 4.16 - Análise comparativa da potência consumida do sistema com a VET e a VEE em 
função da rotação de operação do compressor. 
 
 
4.4 Análise da abertura da VEE para diferentes rotações do compressor 
 
O objetivo deste item é avaliar o efeito da abertura da válvula de expansão eletrônica 
para as diferentes rotações do compressor. Para realização dos testes, o controlador da válvula 
foi posicionado para controle manual da abertura da válvula, com aberturas fixadas próximas 
de valores experimentais obtidas com o drive controlador dos testes anteriores, com rotação do 
compressor (1602, 2100, 2700, 3300, 3900, 4500 rpm), variando as cargas térmicas para essas 
rotações. 
Na Figura 4.17 e a Figura 4.18 estão apresentadas, respectivamente, as pressões de 
evaporação e de condensação em função da abertura da VEE para cada rotação do compressor. 
Na Figura 4.19 é mostrado a influência da abertura da VEE sobre o COP.  
Pode-se notar para cada rotação existe uma abertura da VEE que aumenta o COP. De 
outra maneira, o coeficiente de performance pode ser maximizado para cada rotação por meio 
do ajuste adequado da abertura da válvula de expansão. Percebe-se também que quanto maior 
a rotação, maior a abertura da válvula. 
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A Figura 4.17 e a Figura 4.18 mostram que, independentemente da rotação, o aumento 
da abertura da VEE eleva as pressões de evaporação e de condensação. Nota-se também que à 
medida que rotação aumenta, a pressão de evaporação ótima diminui e a de condensação cresce, 
o que significa um aumento da razão de compressão. Essa elevação da razão de compressão faz 
com que o COP máximo diminua com o aumento da rotação, como ilustrado na Figura 4.19. 
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Figura 4.17 - Pressão de evaporação em função da abertura VEE. 
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Figura 4.18 - Pressão de condensação em função da abertura VEE. 
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Figura 4.19 - COP em função da abertura VEE. 
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O aumento da vazão mássica de refrigerante em circulação eleva a pressão de 
evaporação e, consequentemente, eleva a capacidade de refrigeração. A mudança da carga 
térmica, conforme Figura 4.21, é proporcional à quantidade de fluxo de refrigerante, como 
pode-se observar na Figura 4.20. Os maiores valores de vazão mássica do refrigerante 
significam um efeito maior de carga térmica, pois a carga térmica é ajustada pela quantidade 
do fluxo de refrigerante no ciclo, e aumento da rotação do compressor. A variação da abertura 
da VEE, da rotação de compressor, do subresfriamento e temperatura de evaporação afeta 
diretamente o fluxo de refrigerante no ciclo de refrigeração. Quando a abertura da VEE 
aumenta, o fluxo de refrigerante que é enviado para o evaporador aumenta igualmente.  
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Figura 4.20 - Vazão mássica de refrigerante em função da abertura VEE. 
  
 
Mediante o aumento da abertura da VEE, há um aumento da temperatura e pressão de 
evaporação e também ocorre um aumento de refrigerante no evaporador, e como resultado uma 
diminuição do valor da vazão mássica do refrigerante no condensador e diminuição do grau de 
subresfriamento. A temperatura de condensação é um parâmetro importante que muda de 
acordo com temperatura de evaporação. Quando a temperatura de evaporação aumenta, a 
temperatura de condensação aumenta em virtude da rotação do compressor e da carga térmica, 
como mostra na Figura 4.22. 
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Figura 4.21 - Carga térmica em função da abertura VEE. 
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Figura 4.22 - Variação da temperatura de condensação com temperatura de evaporação. 
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5 IMPLEMENTAÇÃO DO ESTUDO DE CONTROLE 
 
Este capítulo apresentará e analisará uma implementação de controle para o sistema de 
compressão a vapor usando lógica fuzzy. A escolha e o emprego da lógica fuzzy, neste trabalho, 
justificam-se pela grande quantidade de dados experimentais obtidos do sistema em estudo, e 
estes são dados empíricos que resultaram da experiência acumulada e que comprovam que estes 
números seriam os melhores resultados do sistema, além de que, em um controlador fuzzy 
permite-se pôr a experiência do operador e sua forma de decidir sobre o problema em questão.  
A princípio o capitulo descreve as peças chaves e os fundamentos básicos para a 
compreensão da lógica fuzzy. Logo após, faz a aparição da metodologia elaborada para o 
controle do compressor de rotação variável. 
 
5.1 Fundamentos básicos da Lógica Fuzzy 
 
O sistema MISO (Multiple input single output) de controle do compressor é projetado e 
implementado usando controlador fuzzy, programado em LabVIEW. A lógica fuzzy é um 
método de decisão baseada em regras tornando-se útil para controle de processos. Tal lógica 
tem a capacidade de incorporar a forma humana de pensar em sistemas de controle. Dessa 
forma, o controlador fuzzy comporta-se conforme o raciocínio que o especialista utiliza para 
inferir as regras, baseadas nas informações que ele já conhece. 
A lógica fuzzy é uma variação da lógica booleana, mas essa última só apresenta os 
valores de “0” e “1”, sem nenhum termo intermediário.  Na lógica fuzzy, uma premissa pode 
assumir valores de pertinência (grau de verdade) intermediários. Assim é possível descrever 
grandezas imprecisas como: altura (alto, médio, baixo), quantidade (muito, razoável, baixo), 
idade (jovem, velho), etc. Na Figura 5.1, é possível observar os conjuntos de altura das pessoas, 
sob o ponto de vista da lógica convencional (à esquerda) e do da lógica fuzzy (à direita). 
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Figura 5.1 - Representação da forma de conjuntos de altura das pessoas, sob o ponto de vista 
da lógica convencional (à esquerda) e do da lógica fuzzy (à direita). 
 
A lógica fuzzy apoia-se em uma série de conceitos básicos: 
 Entrada Crisp: são as entradas do sistema, como por exemplo: o valor da pressão de um 
ponto específico do sistema de refrigeração. 
 
 Grau de Pertinência: representa o grau de associação que uma entrada Crisp pertence a 
uma classe, é representada pela letra grega µ(x) que vincula um número (entre 0 e 1) a 
cada elemento (x) do universo de discurso (Figura 5.2). Todo elemento no universo de 
discurso é membro de um conjunto fuzzy com um determinado grau. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
  
 
0 
1 
-50 0 50 
Diminuir Manter Aumentar 
Grau de  
Pertinência 
Função Membro 
Figura 5.2 - Conceitos básicos dos conjuntos 
fuzzy. 
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 Funções de Pertinência: são funções que descrevem uma curva no plano, cujos pontos 
representam o valor de pertinência no intervalo [0, 1] em função dos respectivos valores 
pertencentes. Por meio das funções de pertinência é possível representar um conjunto 
fuzzy a partir de relações existentes entre os valores dos elementos e seus respectivos 
graus de pertinência ao universo. Na Figura 5.3 são apresentadas as principais funções 
de pertinência geralmente utilizadas em projetos de controladores fuzzy. 
 
 
Figura 5.3 - Funções de pertinência fuzzy. 
  
 Universo de Discurso: todo conjunto fuzzy está contido em um determinado universo, 
desta forma, representa o conjunto de todos os possíveis valores que a variável do 
sistema (entrada/saída) pode assumir. Por exemplo, o conjunto fuzzy dos números 
próximos de zero, verifica-se que o Universo de Discurso é o próprio conjunto dos 
números reais. 
 
 Variáveis Lingüísticas: Conjunto de termos linguísticos, que são nomes ou rótulos 
representados por conjuntos fuzzy, dentro de um determinado universo de discurso. 
 
 Domínio - a faixa de valores no universo de discurso mapeada por uma função de 
pertinência. 
 
5.2 Mecanismos do Controlador Fuzzy 
 
Os controladores fuzzy são bastante eficientes em casos de difícil modelamento, tempo 
morto elevado e/ou zona morta alta. Eles não necessitam da modelagem matemática do 
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processo, pois modelam o conhecimento do especialista, do usuário do sistema, utilizando para 
isso mecanismos de inferência baseados em regras de controle. 
A estrutura de um processo controlado por um controlador fuzzy é mostrada na Figura 
5.4, enfatizando-se seus componentes básicos: a interface de fuzzyficação, a base de regras, o 
procedimento de inferência e a interface de defuzzyficação. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
5.2.1 Base de regras 
 
 As regras de controle são estabelecidas a partir de um conjunto de condições SE/ 
ENTÃO (IF/THEN), que é uma estratégia de ação elaborada de acordo com o desempenho do 
processo, e são constituídas por uma base de conhecimento. Por meio de uma base de 
conhecimento consistente é possível determinar uma relação precisa entre variáveis de entrada 
e ações de controle. 
 
Entrada Crisp 
Dado 1 
Entrada Crisp 
Dado 2 
Entrada Crisp 
Dado 3 
Base de Regras 
E 
E 
E 
SE 
SE 
SE 
Então 
Então 
Então 
Fuzzyficação Defuzzyficação 
Procedimento de 
Inferência 
Figura 5.4 - Estrutura Básica de um Controlador Fuzzy. 
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5.2.2 Fuzzyficação 
 
A fuzzificação é a conversão das entradas exatas (números reais) para o domínio fuzzy. 
O fuzzificador atribui valores linguísticos (grau de pertinências) empregando funções de 
pertinências às variáveis de entrada. Isto se considera como uma etapa de pré-processamento 
dos sinais de entrada, reduzindo o número de valores a ser processado o que significa um menor 
esforço computacional. 
A forma e o número das funções de pertinência em conjuntos fuzzy são escolhidos 
dependendo da exatidão, resposta, estabilidade, necessidade requeridas pelo sistema em estudo. 
 
5.2.3 Inferência 
 
Para obter a saída crisp de um controlador com uma base de regras If- then é necessário 
dispor de mecanismo de inferência. 
Sistemas de inferência fuzzy buscam representar a modelagem de raciocínio humano 
em forma de regras, ao invés de um algoritmo explicitamente restrito a modelos matemáticos 
exatos. Seu procedimento consiste em verificar o grau de compatibilidade entre os fatos e as 
regras, determinando o grau de compatibilidade global da premissa de cada regra e, por fim, 
determinando o valor da conclusão global (ação de controle) a partir da agregação dos valores 
obtidos em função do grau de compatibilidade da regra com os dados. 
No estágio de inferência ocorrem as operações com conjuntos fuzzy propriamente ditas: 
combinação dos antecedentes das regras e suas implicações lógicas consequentes. A medida 
que a descrição se desenvolve, há combinação de diversas sentenças que se relacionam por 
meio da utilização de operadores lógicos “e” e “ou”, como na sentença a seguir: 
SE (antecedente1) E (antecedente2) ENTÃO (consequente). 
Neste trabalho, fez-se o uso dos operadores de inferência de Mamdani, método de 
inferência MAX-MIN, a técnica mais comum na composição dos vários conjuntos fuzzy de 
entrada para cada regra. “O MIN” implica em um conectivo “E” e o “MAX” em um conectivo 
“OU”. O conectivo “E”, chamado de operação de agregação, resulta na interseção fuzzy dos 
termos de entrada. O conectivo “OU”, chamado de operação de composição, resulta na união 
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dos termos de saída ( BEZERRA, 2009). Assim, cada sentença SE - ENTAO é modelada pela 
aplicação “MIN” e as relações entre as regras são modeladas pela aplicação MAX 
(MENDOÇA, 2008). Um exemplo de uma das regras do mecanismo de inferência utilizadas no 
trabalho, é apresentado na sentença a seguir: 
SE a temperatura é média E o set point é alto ENTÃO a velocidade do compressor é 
alta. 
 
5.2.4 Defuzzificação 
 
Após a conclusão, o resultado global obtido é um valor distorcido. Para se obter uma 
saída numérica é necessário defuzzyficar o resultado obtido na etapa anterior. Essa 
defuzzificação é realizada de acordo com a função de pertinência da variável de saída. Um 
controlador fuzzy pode usar um dos vários métodos matemáticos para executar defuzzificação. 
Os métodos mais comuns de defuzzificação são: o critério do máximo (MAX), que escolhe o 
ponto onde a função inferida tem seu máximo, a média dos máximos (MDM), que representa o 
valor médio dentre todos pontos de máximo quando existe mais de um máximo, e o método do 
centro de área (CDA), que retoma o centro de área da função inferida (Figura 5.5). O eixo da 
ordenada µ é o grau em que a saída pertence à cada classe e o eixo da abscissa V é o valor 
numérico que será enviado para atuador. 
 
 
Figura 5.5 - Métodos de Defuzzyficação. 
 
106 
 
5.3 Controle da velocidade do compressor 
 
 
Para melhorar a eficiência energética do sistema de refrigeração foi desenvolvido um 
controle, baseado em lógica fuzzy para controlar a frequência de rotação do compressor. 
A estratégia abordada tem como objetivo um bom ajuste dos parâmetros do controlador, 
resultando uma qualidade operacional melhor e qualidade do sistema estudado.  
É importante esclarecer que o controlador foi desenvolvido para automatizar as 
respostas do compressor no sistema de refrigeração e devido o sistema de acondicionamento de 
ar (sistema de velocidade de ar variável com fluido secundário) possuir um duto aberto, onde 
se encontra o ventilador centrifugo, não houve tanta assertividade da retirada da carga térmica. 
O ideal seria que esse duto fosse transformado em uma câmara com resistências elétricas com 
capacidade de variar a carga por meio de um variador de potência com finalidades de aquecer 
a câmara de teste. Por isso, para assegurar os testes do controlador do compressor foram 
realizadas diversas simulações de cargas térmicas modificando apenas o volume de ar variável 
que entrava nesse duto. Na determinação do set-point de temperatura que o controlador atuaria, 
foi escolhida uma temperatura agradável para o corpo humano, e o sistema se comportou de 
forma satisfatória atendendo a retirada da carga térmica e a temperatura requerida com uma 
faixa de velocidade alta. Assim, para verificação de outras retiradas de cargas térmicas e as 
mudanças de velocidades do compressor para atender tais retiradas, optou-se por vários outros 
set-point para observação da mudança das faixas de velocidade do compressor, que ele atuaria. 
O controle de velocidade do compressor se faz utilizando um controlador fuzzy 
desenvolvido pala ferramenta Fuzzy System Designer dentro da plataforma do Labview. As 
entradas do controle são a temperatura de saída de ar no fan coil, medida em tempo real e o set 
point dessa mesma temperatura cujos valores foram obtidos dos dados experimentais dos 
diferentes testes de variação da velocidade do compressor em consonância com variação da 
carga térmica. As perturbações na dinâmica do sistema foram ocasionadas pela variação da 
carga térmica mediante a alteração da rotação do fan coil e da bomba em concomitante com a 
alteração do set point da temperatura do ar na saída do fan coil.  
O controlador usa os valores lidos (da temperatura e seu set point) e determina, por meio 
das inferências o valor do sinal de saída. A saída é a velocidade do compressor e o sinal de uma 
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onda quadrada com frequência de 53,4 a 150 Hz que é enviado ao inversor de frequência do 
compressor. A resposta da saída do sistema no Labview está representada na Figura 5.6 e 
modelo do bloco do diagrama do controlador fuzzy é mostrado na Figura 5.7. 
Na solução utilizando controle fuzzy utilizou-se o diagrama de blocos da Figura 5.7, 
onde as entradas 1 e 2 são correspondentes às componentes produzidos pelo controle fuzzy. 
Para desenvolver a solução em controle fuzzy foram utilizadas as funções fuzzy controller e 
load fuzzy control do LabVIEW. Clicando no bloco load fuzzy control é possível definir a 
localização do arquivo de configuração do controle fuzzy. Este arquivo foi produzido utilizando 
o fuzzy logic controller design resultando nos conjuntos fuzzy de entrada e saída que seguem o 
padrão ilustrados nas Figura 5.8, 5.9, 5.10. 
 
 
 
Figura 5.6 – Resposta do sistema no Labview. 
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Figura 5.7 - Modelo do bloco do diagrama do controlador fuzzy.
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As funções de pertinência podem ter forma padrão ou podem ser definidas pelo usuário. 
Seu objetivo é fazer a correspondência de um valor ou uma variável linguística em conjuntos 
fuzzy. O formato do conjunto fuzzy é definido pela função de pertinência utilizada. Na 
implementação do controle nesse estudo optou-se pela função triangular por não apresentar 
descontinuidade entre a mudança do crescimento da função e seu rápido processamento. 
Na Figura 5.8 são apresentadas as três funções de pertinência para variável de entrada 
Tem_sai_ar (Temperatura da saída do ar): baixa (B), media (M), alta (A). O universo de 
discurso foi definido no intervalo [10,30]. Para variável Set point também tem-se três funções 
de pertinência: baixa (B), media (M), alta (A) com o universo de discurso definido no intervalo 
[9,30] como apresentado na Figura 5.9. Para variável de saída do controlador Frequencia_comp, 
o universo do discurso é definido no intervalo de [53,150] (Fig. 5.10). 
 
 
Figura 5.8 - Funções de pertinência para variável temperatura de saída do ar do fancoil. 
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Figura 5.9 - Funções de pertinência para variável Set point da temperatura. 
 
 
 
Figura 5.10 - Funções de pertinência para variável de Saída Frequencia_comp. 
 
As regras para o controlador foram construídas com base no conhecimento sobre o 
sistema e são apresentadas na tabela  5.1. Na extremidade do lado esquerdo da tabela é a classe 
de entrada da variável da temperatura da saída do ar, na extremidade superior é a classe de 
entrada do set point e no centro da tabela são as classes de saída para cada uma das combinações 
das entradas. 
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Tabela 5.1 - Conjunto de regras para o controlador da velocidade do compressor 
  
Set point 
  
B M A 
te
m
p
_
sa
i_
a
r
 B B B M 
M B M A 
A M A A 
 
 
O mecanismo de inferência utilizado para fornecer a saída do controlador foi o método 
Mamdani e para a defuzzyficação foi empregado o centro de massa ou centroide. 
Desse modo, por meio da leitura dos valores das variáveis de entrada a saída é o valor 
que corresponde ao centro de gravidade do conjunto nebuloso de saída. Um ponto centroide 
sobre o eixo dos X’s é determinado para cada função de pertinência e, em seguida, essas funções 
são limitadas em altura pela força da regra aplicada, e as áreas das funções de pertinência são 
calculadas. A defuzzyficação consiste na média ponderada dos pontos centroides do eixo dos 
X’s e as áreas calculadas.   
Para uma melhor compreensão da ação do controle fuzzy que atua para controlar a 
velocidade do compressor, uma representação da superfície de controle do controlador fuzzy é 
apresentada na figura 5.11. A superfície de controle foi dividida em faixas representando os 
comportamentos conforme a atuação do sistema. As faixas têm cores que se caracterizam por 
apresentar valores de frequências altos, médios e baixos na saída do controlador.  
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Figura 5.11 - Superfície de controle do controlador Fuzzy. 
 
 
5.4 Resultados experimentais do estudo do controle 
 
Para analisar a resposta do controle em estudo foram feitos diversos ensaios na bancada 
de testes, trabalhando em malha fechada até atingir o regime estável.  Depois, aplicou-se as 
simulações de mudanças de carga térmica do evaporador. Vale lembrar, que todos os dados 
experimentais presentes neste trabalho foram capturados em tempo real.  
O controle proposto para a velocidade de rotação do compressor utiliza como sinal de 
referência (set point) a temperatura do ar na saída do fan coil obtida por meio de uma série de 
testes experimentais com variação da carga térmica e velocidade de rotação do compressor. Foi 
detectado que quanto maior temperatura do ar na saída do fan coil é necessário que o 
compressor esteja trabalhando na rotação máxima ou próxima da alta, para o melhor 
desempenho energético e termodinâmico, pois o sistema estará trabalhando com carga térmica 
alta. Assim, conforme a variação da carga térmica, a temperatura do ar na saída do fan coil, 
medida em tempo real por meio de um termopar, diminuirá e a velocidade de rotação do 
compressor acompanhará essa diminuição, reduzindo sua rotação. 
Quando se inicia o acionamento todos os componentes do sistema, a temperatura do ar 
na saída do fan coil é a temperatura ambiente, e set point estabelecido é 14,5°C, a rotação da 
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bomba e do fan coil são colocadas em uma relação para obtenção de uma carga térmica alta, e 
a resposta do controlador é o compressor trabalhar na rotação máxima de 4500 rpm (150 Hz) 
(Figura 5.14). Inicia-se a regulagem dos parâmetros do sistema. As temperaturas de entrada e 
saída do fluido secundário (80% de álcool etílico + 20% água) apresenta valores altos no 
evaporador, da mesma forma as temperaturas de entrada e saída do refrigerante R134a.  Até os 
1500 s. o sistema está ajustando seus parâmetros. A válvula de expansão eletrônica está com a 
porcentagem de abertura variando em torno de 66% e controla o superaquecimento para a faixa 
próxima de 8K. As temperaturas e as pressões do sistema estão se adaptando para carga térmica 
desenvolvida. A pressão na entrada do compressor diminui para 2,8 bar e a pressão na saída do 
compressor aumenta para 10,4 bar. A potência consumida aumenta gradualmente até atingir o 
valor 158 W, e o COP apresenta valores baixos no início, como consequência do aumento do 
consumo de potência e depois o COP (Figura 5.30) aumenta devido ao aumento da carga 
térmica. A temperatura de ar na saída do fan coil medida em tempo real se aproxima do seu set 
point de 14,5°C, e houve apenas uma pequena diferença de 0,2°C (Figura 5.13). 
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Figura 5.12 - Comportamento da Carga térmica no sistema até 1500s. 
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Figura 5.13 - Comportamento da Temperatura e Set point até 1500 s. 
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Figura 5.14 - Comportamento da Velocidade do Compressor sob ação do controlador até 
1500s. 
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De 1800 a 2050 segundos, com o sistema operando em regime estável, a temperatura de 
ar na saída do fancoil de 14,9°C está próxima do seu set point de 14,5°C. A velocidade de 
rotação do compressor oscila na faixa de 4470 rpm (150 Hz) a 4410 rpm (137 Hz) (Figura 5.17). 
De 2100 a 2900 segundos, a carga térmica no evaporador incrementa-se gradualmente e atinge 
os 700 W (Figura 5.15). Muda-se o set point da temperatura de referência do controlador para 
13,9°C (Figura 5.16), e a temperatura de ar na saída do fancoil se ajusta a referência com 
diferença mínima de 0,2°C, permanecendo com a mesma velocidade de rotação e até 
diminuindo pois não ocorreu uma perturbação brusca para essa faixa de carga térmica, levando 
a novo regime estável com tempo de acomodação (Ta) igual a 90 segundos e com o tempo morto 
(Tm ) observado de 85 segundos. A velocidade de rotação do compressor para essa faixa de 
carga térmica tem uma velocidade de referência de 4500 rpm (150 Hz), a velocidade de saída 
alterna de 4350 (145 Hz) a 4200 rpm (140 Hz) (Figura 5.17), acompanhando a flutuação da 
temperatura de ar na saída do fan coil de, e assim não há necessidade de se trabalhar com rotação 
máxima todo tempo. A pressão na entrada do compressor no valor de 2,7 bar fica estável e a 
pressão na saída do compressor é proporcional a velocidade do compressor, a potência 
consumida no compressor segue o perfil da pressão na saída do compressor e o COP (Figura 
5.30) chega a um valor de 4,42 mediante ao incremento da carga térmica até 700 W e pela 
permanência da potência por volta de 160 W. O controlador de abertura da válvula de expansão 
eletrônica aumenta a porcentagem de 66% para 69%. A temperatura medida em tempo real está 
bem próxima do set point delimitado para essa região de carga térmica, permanecendo estável. 
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Figura 5.15 - Comportamento da carga térmica de 1800 a 2900 s. 
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Figura 5.16 - Comportamento da Temperatura do ar de saída do fan coil e Set point de 1800 a 
2900 s. 
1800 1900 2000 2100 2200 2300 2400 2500 2600 2700 2800 2900
1500
2000
2500
3000
3500
4000
4500
(Tempo de acomodação)
Em Regime
85s
 Velocidade compressor
 Velocidade de referência
V
e
lo
c
id
a
d
e
 d
o
 c
o
m
p
re
s
s
o
r 
[r
p
m
]
Tempo [s]
 
 
 
90s
(Tempo morto)
 
Figura 5.17 - Comportamento da Velocidade do Compressor sob ação do controlador de 1800 
a 2900 s. 
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Dos 3000 a 3200 segundos, há uma variação na carga térmica, então a carga térmica 
atinge um valor de 550 W, a temperatura de saída do ar fica bem próxima do set point de 13,9°C, 
e a velocidade do compressor diminui para 4140 rpm (138 Hz).  
Após os 3400 segundos aplica-se uma nova mudança de carga térmica  (Figura 5.18), 
consequentemente ocorre uma diminuição temperatura do ar na saída no fan coil seguindo a 
mudança do seu set point que diminui de 13,9 para 13,2°C (Figura 5.19), e a ação do controle 
atua diminuindo a velocidade do compressor de 4095 rpm (136,5 Hz) para 3900 rpm (130 Hz) 
(Figura 5.20), que é a velocidade de referência para essa carga térmica desenvolvida, assim 
mantendo estável com o erro de frequência no valor mínimo, levando o sistema a um novo 
regime estável com o tempo morto (Tm) observado de 65 segundos e com tempo de acomodação 
(Ta) igual a 450 segundos, esse tempo de acomodação foi maior que o estágio anterior devido 
ao tempo de variação da carga térmica e a diferença da temperatura e seu set point. A válvula 
de expansão eletrônica diminui a porcentagem de sua abertura. As pressões do lado alto e baixo 
permanece estável da mesma maneira que a potência consumida. Desse modo, o valor do COP 
(Figura 5.30) diminui de 4,2 para 3,17 em virtude do decréscimo da carga térmica. Dos 3000 
aos 5000 segundos, o COP apresenta os menores valores pois a potência consumida é 
relativamente alta para a carga térmica nesse intervalo. 
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Figura 5.18 - Comportamento da Carga térmica no sistema de 3000 a 5000 s. 
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Figura 5.19 - Comportamento da Temperatura e Set point de 3000 a 5000 s. 
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Figura 5.20 - Comportamento da Velocidade do Compressor sob ação do controlador de 3000 
a 5000 s. 
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De 5100 aos 5300 segundos, a carga térmica tem valor de 485 W, a temperatura do ar 
na saída do fan coil é 13,2°C e o set point da temperatura é 12,8°C, a saída controle para o 
centroide dessas duas entradas é uma oscilação da velocidade de 2850 rpm (95 Hz) a 2550 rpm 
(85 Hz) que por sua vez tem uma velocidade de referência de 2550 rpm (85 Hz).  
Após aos 5300 segundos, a carga térmica diminui novamente e alcança um valor 435 W 
(Figura 5.21), a pressão na saída do compressor diminui de 9,9 para 8,9 bar proporcionalmente 
com sua velocidade (Figura 5.23) de 2550 rpm (85 Hz) para 2250 rpm (75 Hz), ocasionado pela 
diminuição da temperatura do ar na saída de 13,2°C para 12,6°C próxima do set point de 12,4°C 
estabelecido nessa faixa (Figura 5.22), com o tempo morto de 65 segundos e um bom tempo de 
acomodação igual a 25 segundos.  
Observa-se que até o instante de 6000 segundos houve algumas mudanças de set point 
nessa faixa de carga térmica, ela atinge no final desse instante o valor de 395 W, há variação 
do set point e a temperatura medida em tempo real segue essas mudanças de forma estável. A 
velocidade do compressor acompanha essas mudanças e fica próximo da sua referência de 1920 
rpm (64 Hz) com tempo morto e tempo de acomodação baixos. A potência consumida 
acompanha esse fenômeno atingindo valor de 108 W. O COP (Figura 5.30) aumenta para 3,58. 
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Figura 5.21 - Comportamento da Carga térmica no sistema de 5100 a 6000 s. 
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Figura 5.22 - Comportamento da Temperatura e Set point de 5100 a 6000 segs. 
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Figura 5.23 - Comportamento da Velocidade do Compressor sob ação do controlador de 5100 
a 6000 segs. 
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No instante de 6150 segundos a temperatura do ar possui valor 10,6°C e seu set point é 
10,5°C. A carga térmica diminuiu de 395 W no instante de 6000 segundos e alterna na faixa de 
350 W. E a velocidade do compressor é 1950 rpm (65 Hz) e sua referência é 1920 rpm (64 Hz), 
um erro mínimo de frequência no valor 1 Hz.  
A partir de 6450 segundos o valor da carga térmica chega aos valores mínimos em torno 
de 320 W (Figura 5.24), a resposta do controlador é a velocidade mínima do compressor de 
1602 rpm (53,4 Hz) (Figura 5.26) que ocasiona baixo consumo de potência do compressor de 
70 W como consequência o COP (Figura 5.30) atinge seus valores máximos por volta de 4,68. 
O bom comportamento do controlador se dá pela pequena diferença de 0,2 entre a temperatura 
de saída do ar e seu set point de 9,5°C (Figura 5.25), pela a velocidade de saída ser a mesma 
velocidade de referência, levando o sistema a um novo regime estável com o tempo morto e de 
acomodação muito menor em comparação aos outros estágios.  
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Figura 5.24 - Comportamento da Carga térmica no sistema de 6000 a 7500 s. 
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Figura 5.25 - Comportamento da Temperatura e Set point de 6000 a 7500 s. 
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Figura 5.26 - Comportamento da Velocidade do Compressor sob ação do controlador de 6000 
a 7500 s. 
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De 7500 segundos em diante, o set point muda e retorna para 14,5°C (Figura 5.28), 
então a carga térmica aumenta novamente no evaporador e permanece constante num valor por 
530 W (Figura 5.27), a temperatura medida do ar na saída se aproxima do set point, a velocidade 
do compressor aumenta gradualmente acompanhando sua velocidade de referência até atingir 
sua velocidade máxima de 4500 rpm (Figura 5.29), assim o sistema alcança o regime estável. 
A válvula de expansão eletrônica possui abertura de 67%.   
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Figura 5.27 - Comportamento da Carga térmica no sistema a partir de 7500 s. 
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Figura 5.28 - Comportamento da Temperatura e Set point a partir de 7500 s. 
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Figura 5.29 - Comportamento da Velocidade do Compressor sob ação do controlador a partir 
de 7500 s. 
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Figura 5.30 - Comportamento das variaveis do sistema sob ação do controle 
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O controlador que regula a velocidade do compressor apresentou um bom desempenho 
minimizando o erro da temperatura e da frequência num período de tempo razoavelmente curto 
com mínima oscilação e fornece um melhor desempenho em relação ao consumo de energia, 
reduzindo a pressão de condensação juntamente com a atuação da válvula de expansão 
eletrônica e mantendo a pressão de aspiração aceitável para o nível requerido de refrigeração, 
estabilizando  a potência consumida em valores baixos combinando uma boa performance e 
uma melhora na eficiência total do compressor de até 10% em relação sua atuação apenas com 
o inversor de frequência , uma vez que a velocidade do compressor se ajustou rapidamente a 
carga térmica estabelecida, evitando dispersão da potência consumida, isso associada aos custos 
pode ser uma justificativa a mais para utilização dessa estratégia de controle. O controlador 
com lógica fuzzy controla à velocidade do motor do compressor para manter a temperatura 
requerida e as suas consequências é utilizar menos energia. 
A metodologia de controle proposta se comporta como sistema de primeira ordem e é 
semelhante ao controlador Proporcional (P), pois o sistema faz a leitura da faixa de operação 
compara com erro da temperatura e atua de acordo com essa faixa. Mas como o sistema não é 
linear, um valor constante seria eficiente apenas em uma pequena faixa de atuação do sistema. 
Em controlador P, a saída tem forma Erro*K, sendo o erro a diferença entre a saída e o set point, 
mas nesse caso um K sendo constante não atenderia, pois, as regras fuzzy servem para deixar 
este K dinâmico de acordo com a experiência do especialista. Vale frisar, que o atraso de 
transporte em um controlador com lógica Fuzzy é bem pequeno proporcionando uma resposta 
rápida. 
De um modo geral, o controle revelou-se bastante eficiente em relação a minimizar o 
overshoot, minimizar o erro em regime permanente na ordem de 10 Hz e manter estável o 
sistema em toda faixa de operação com variações de no máximo 0,4°C entre a variável do 
processo e seu set point permitindo trabalhar dentro dos limites extremos de operação. 
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6 CONCLUSÕES E SUGESTÕES PARA PRÓXIMOS 
TRABALHOS 
 
 
A bancada experimental do ciclo de compressão a vapor com sistema de fluido 
secundário foi construída, montada, instrumentada e testada com dispositivo de expansão 
variável, válvula de expansão eletrônica (VEE) e compressor de velocidade variável. O sistema 
foi descrito em detalhes e mostrou-se hábil na variação independentemente das duas variáveis 
em estudo, válvula e compressor, além das condições de transferência de calor no evaporador. 
Módulos eletrônicos que comandam e controlam alguns dispositivos da bancada foram 
adequadamente instalados de acordo com suas especificações técnicas e postos em serviço com 
um bom grau de desempenho e flexibilidade. O sistema de aquisição de dados em tempo real 
forneceu um bom tempo de resposta e registro que facilitou os testes experimentais fornecendo 
grande flexibilidade na coleta de dados e o sistema de controle proposto foi desenvolvido 
especificamente para este trabalho podendo ser modificado facilmente ou implementado em 
outros projetos por sua arquitetura aberta. 
Foi implementado um modelo para o controle de velocidade do compressor de um ciclo 
de refrigeração por compressão de vapor, aproveitando as vantagens oferecidas pela lógica 
fuzzy na ferramenta do Labview. Este controle foi implementado de uma forma relativamente 
simples, pois não houve necessidade do conhecimento prévio do modelo matemático do 
sistema, representando uma opção eficiente e de baixo custo. 
A construção de uma planilha com uma matriz de planejamento experimental das 
variáveis do sistema, em estudo, proporcionou a análise dos resultados de forma objetiva.  O 
esboço experimental foi tratado da forma mais simples possível, de maneira a reconhecer a 
dinâmica do sistema como processo interativo de variáveis. 
Consideráveis variações das temperaturas de evaporações e condensação foram 
observadas manipulando-se as frequências de rotação do compressor e abertura da válvula de 
expansão eletrônica.  
O compressor de velocidade variável trabalhou na faixa de frequência de 53,4 Hz a 150 
Hz, conforme recomendação do fabricante para a utilização do inversor de frequência, podendo 
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variar a rotação de acordo com a necessidade da carga térmica, ou seja, o compressor 
proporciona um ajuste de velocidade que possa diminuir ou aumentar sua rotação sem 
prejudicar os parâmetros de eficiência. 
Os dispositivos de expansão variáveis, tais como as válvulas de expansão eletrônica tem 
um papel fundamental no quesito eficiência energética e aplicações com compressores de 
velocidade variável. Assim, o rendimento do sistema com dispositivos convencionais e 
eletrônicos permitem o estudo com novas alternativas na utilização de refrigerantes.  
Sistemas com válvulas de expansão eletrônica e compressor de velocidade variável são 
mais eficientes, pois operam num ponto de máximo COP e fornecem uma capacidade de 
refrigeração equivalente ou próxima à demanda de carga térmica requerida. 
A utilização da válvula de expansão eletrônica ocasiona uma redução da pressão de 
condensação em todas as faixas de operação do compressor no sistema, em relação ao uso de 
uma válvula de expansão termostática (VET). Além do mais, a válvula de expansão eletrônica 
(VEE) possui reações rápidas em relação as variações de capacidade, facilitando a estabilização 
instantânea do sistema 
Com a válvula de expansão eletrônica o superaquecimento é o mais baixo possível e 
mais estável. Ela opera com valores de superaquecimento menores aos comumente utilizados 
com as válvulas de expansão termostáticas (VETs), permitindo assim um maior aproveitamento 
da superfície do evaporador e consequentemente aumentando a eficiência total do sistema. 
Para cada rotação existe uma abertura da VEE que aumenta o COP. O coeficiente de 
performance pode ser maximizado para cada rotação por meio do ajuste adequado da abertura 
da válvula de expansão. Percebe-se também que quanto maior a rotação, maior a abertura da 
válvula. 
A partir dos dados do fabricante é possível a possibilidade de estabelecer estruturas de 
controle heuristicamente quando não se tem modelos matemáticos disponíveis. Por meio do 
estudo experimental foi possível estabelecer um controle simples e eficaz para o compressor.  
A estratégia de controle implementada garantiu uma boa estabilidade ao sistema e 
minimizou a diferença entre a variável da temperatura e seu Set point além dos erros de 
frequência da velocidade do compressor a valores menores que 10 Hz para as condições de 
operação do sistema de refrigeração abrangendo todas as faixas de carga térmica. 
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Observou-se um desempenho do controlador ao manter a velocidade do compressor 
num nível constante próximo da velocidade de referência para determinada carga térmica e com 
erro mínimo satisfatório. 
O fato de aplicar controle na velocidade do motor do compressor neste sistema permitiu 
atingir valores baixos de potência consumida, o que deu maior confiabilidade em relação ao 
uso do sistema. 
 
Sugestões Futuras 
 
E por fim, algumas recomendações para trabalhos futuros estão listadas a seguir: 
 Para melhor simulação de retirada da carga térmica recomenda-se fechar o duto onde se 
encontra o ventilador centrifugo e colocar uma resistência elétrica nesse sistema de 
velocidade de ar variável da bancada experimental. 
 Modelamento matemático do sistema em regime transiente através de funções de 
transferência ou de modelos físicos do sistema de refrigeração, tendo em vista o 
desenvolvimento de algoritmos de controle para a abertura da VEE e para a rotação do 
compressor; 
 Estudo e implementação de metodologias de controle multivariáveis (MIMO – multiple 
input multiple output) para o compressor de velocidade de rotação variável e para a 
válvula de expansão eletrônica, para manter o sistema num ponto ótimo de operação e 
funcionando com uma capacidade de refrigeração equivalente à carga térmica. 
 A utilização de controladores lógicos programáveis (CLP) programados 
especificamente para tratamento de sinais analógicos e digitais neste tipo de aplicação 
seria uma área que merecia investigação futura. 
 Controladores robustos baseados na lógica difusa, associados com procedimentos de 
identificação via redes neurais merecem ser investigados, pois representam uma boa 
alternativa para estes tipos de sistema. 
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ANEXO A – Propriedades do R134a 
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ANEXO B – Manual do Inversor de Frequência da Embraco 
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APÊNDICE A – Curva de Calibração dos Termopares e 
Termorresistências 
 
 
Para a calibração foi utilizado um recipiente retangular de metal com água inicialmente 
a baixa temperatura, onde foram inseridos os termopares e termorresistências juntamente com 
um termômetro de mercúrio cuja precisão era de ±0,5°C. Conforme, a coluna de mercúrio do 
termômetro padrão estabilizava indicando uma temperatura fixa na escala, essa temperatura era 
lida e registrada. Desse modo, o sistema de aquisição de dados iniciava a coleta das 
temperaturas dos termopares e termorresistências. Esse registro do sistema de aquisição de 
dados era interrompido assim que a temperatura no termômetro padrão começava a se alterar. 
A temperatura no banho variou na faixa de -8°C a 26°C. Para cada valor de temperatura foi 
feito o mesmo procedimento para obter a curva de calibração, através da linearização dos pontos 
encontrados. 
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APÊNDICE B – Análise de Incerteza Experimental 
 
 
Toda e qualquer medida experimental possui incertezas, as quais podem estar associadas 
aos instrumentos de medição utilizados ou com o próprio experimentador. Mesmo utilizando 
de aparelhos específicos para medidas de temperaturas e pressões é necessário, conhecer as 
incertezas e os erros apresentados, conhecendo como estes afetam os resultados finais. 
Através de análise estatística, observou que ao se somar ou subtrair grandezas 
estatisticamente independentes, o erro no resultado poderá ser calculado pela raiz quadrada da 
soma dos quadrados das incertezas de cada uma das grandezas (HOLMAN, 2001), como 
apresentado a seguir. 
 
INCERTEZA DA TEMPERATURA 
 
Tomando variáveis como  ?̅? + 𝛿?̅?, ?̅? + 𝛿?̅?, 𝑧̅ + 𝛿𝑧̅ a soma ou subtração das mesmas 
será afetada por um mesmo erro médio quadrático (RMS), de valor: 
                                      𝛿?̅? = √(𝛿?̅?)2 + (𝛿?̅?)2 + (𝛿𝑧̅)2                                         (B.1) 
Na calibração dos termopares existem duas grandezas com suas respectivas incertezas 
de medidas, incertezas do registrador gráfico de temperatura e do termômetro, utilizado na 
calibração dos termopares. 
A incerteza do termômetro padrão é apresentada como ±0,5°C que representa metade 
da menor medida mensurável, assim: 
                          𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚𝑜𝑚𝑒𝑡𝑟𝑜 = (𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚 ±  𝛿𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚) =  (𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚 ± 0,5)                            (B.2) 
Onde, 𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚 é a temperatura a partir de qualquer instante de visualização do termômetro 
e 𝛿𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚  é a incerteza apresentada pelo mesmo. 
A incerteza do equipamento de aquisição de dados é apresentada como ±0,05°C que 
representa metade da menor medida mensurável, desse modo: 
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                   𝑇𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠 = (𝑇𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠 ±  𝛿𝑇𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠) =  (𝑇𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠 ± 0,05)                      (B.3) 
Onde, 𝑇𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠 é a temperatura a partir de qualquer instante de visualização do 
equipamento e  𝛿𝑇𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠  é a incerteza apresentada pelo mesmo. 
A temperatura real corrigida pode ser então expressa como: 
                               𝑇𝑐𝑜𝑟𝑟𝑖𝑔𝑖𝑑𝑎 = 𝑇𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠 +  (𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚 ± 𝑇𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠)                                     (B.4) 
Onde,  𝑇𝑐𝑜𝑟𝑟𝑖𝑔𝑖𝑑𝑎  representa o valor da temperatura corrigida em função do termômetro 
padrão. 
Quanto às incertezas pode-se dizer que as variações das incertezas causadas nas medidas 
de temperatura são expressas por: 
                         𝛿𝑇𝑐𝑜𝑟𝑟𝑖𝑔𝑖𝑑𝑎 =  𝛿𝑇𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠 + (𝛿𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚 − 𝛿𝑇𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠)                                (B.5) 
Assim, com o auxílio da Equação (B.5), conclui-se que a incerteza pode ser calculada 
da seguinte forma 
𝛿𝑇𝑐𝑜𝑟𝑟𝑖𝑔𝑖𝑑𝑎 =  √𝛿𝑇𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠
2 +  𝛿𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚
2 + 𝛿𝑇𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑜𝑠
2) =  √2 × 𝛿𝑇𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠
2 + 𝛿𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚
2
(B.6) 
Substituindo os valores de 𝑇𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠  e 𝑇𝑡𝑒𝑟𝑚  tem-se que: 
                                  𝛿𝑇𝑐𝑜𝑟𝑟𝑖𝑔𝑖𝑑𝑎 =  √2 × (0,05)2 + (0,5)2 = 0,505                           (B.7) 
Dessa forma, através de uma análise de propagação de erros, pode-se dizer que os 
valores de temperatura obtidos pelos instrumentos de medida utilizado no ensaio apresentam 
uma variação de 0,505°C, assim: 
                                    𝛿𝑇𝑐𝑜𝑟𝑟𝑖𝑔𝑖𝑑𝑎 = 𝛿𝑇𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠  ∓ 0,505 [°𝐶]                                          (B.8) 
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INCERTEZA DA PRESSÕES 
 
A incerteza dos transdutores de pressão utilizados é apresentada como ±0,01 %, desse 
modo: 
                                   𝑃𝑡𝑝 = (𝑃𝑡𝑝 ±  𝛿𝑃𝑡𝑝) =  (𝑃𝑡𝑝 ± 0,01%)                                        (B.9) 
 
Onde, 𝑃𝑡𝑝 é o valor registrado pelo transdutor de pressão e 𝛿𝑃𝑡𝑝 é a incerteza relativa ao 
transdutor de pressão. 
A incerteza da pressão do sistema de aquisição de dados é apresentada como 0,2%, 
então: 
                     𝑃𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠 = (𝑃𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠 ±  𝛿𝑃𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠) =  (𝑃𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠 ± 0,2%)              (B.10) 
A pressão real corrigida pode ser então expressa como: 
                                     𝑃𝑐𝑜𝑟𝑟𝑖𝑔𝑖𝑑𝑎 = 𝑃𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠 +  (𝑃𝑡𝑝 ± 𝑃𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠)                          (B.11)   
Quanto às incertezas pode-se dizer que as variações das incertezas causadas nas medidas 
de pressão são expressas por:  
   
                                                 𝛿𝑃𝑐𝑜𝑟𝑟𝑖𝑔𝑖𝑑𝑎 = 𝛿𝑃𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠  + (𝛿𝑃𝑡𝑝 − 𝛿𝑃𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠)                            (B.12)   
Assim, com o auxílio da Equação (B.12), conclui-se que a incerteza pode ser calculada 
da seguinte forma: 
              𝛿𝑃𝑐𝑜𝑟𝑟𝑖𝑔𝑖𝑑𝑎 =  √𝛿𝑃𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠
2 +  𝛿𝑃𝑡𝑝
2 + 𝛿𝑃𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠
2) =  √2 × 𝛿𝑃𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠
2 + 𝛿𝑃𝑡𝑝
2      (B.13) 
Substituindo os valores de 𝑃𝑎𝑞𝑑𝑎𝑑𝑜𝑠  e 𝑃𝑡𝑝  tem-se que: 
                                                          𝛿𝑃𝑟 =  √2 × (0,01)2 + (0,2)2 = 0,2%                                         (B.14) 
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Por meio da propagação de erro do instrumento podemos certificar que as medidas 
referentes à pressão estão em uma faixa de variação, que poderá ser escrito da seguinte forma: 
                                                                              𝛿𝑃𝑟 = 𝛿𝑃𝑟 ∓ 0,2%                                                          (B.15) 
 
INCERTEZA DA VAZAO MASSICA DO R134A 
 
Utilizando a metodologia apresentada por Holman (2001), estima-se a incerteza 
presente na vazão mássica do fluido refrigerante, através da qual calcula-se um valor RMS para 
as incertezas, expressando-as da seguinte forma: 
 
𝛿𝑅𝑅 = ±√(
𝜕𝑅
𝜕𝑥1
𝛿𝑥1)
2
+ (
𝜕𝑅
𝜕𝑥2
𝛿𝑥2)
2
+ ⋯ + (
𝜕𝑅
𝜕𝑥𝑛
𝛿𝑥𝑛)
2
                            (B.16) 
 
Sendo que, R=R(x1, x2, ..., xn) é uma função dada e x1, x2, ..., xn, as variáveis 
independentes. 
Conforme já apresentado anteriormente, para obter a vazão do fluido refrigerante 
utilizou-se a seguinte equação: 
                                       ?̇?𝑅134𝑎 =  
?̇?𝑓𝑠𝑐𝑝𝑎𝑙(𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖−𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡)
(ℎ𝑅134𝑎,𝑒𝑛𝑡−ℎ𝑅134𝑎,𝑠𝑎𝑖)
                                        (B.17) 
Para estimar a incerteza presente na Equação (B.17), basta obter as incertezas de cada 
das variáveis de ?̇?𝑅134𝑎: 
         𝛿?̇?𝑅134𝑎 = ±√(
𝜕?̇?𝑅134𝑎
𝜕?̇?𝑓𝑠
𝛿?̇?𝑓𝑠)
2
+ (
𝜕?̇?𝑅134𝑎
𝜕𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡
𝛿𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡)
2
+ (
𝜕?̇?𝑅134𝑎
𝜕𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖
𝛿𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖)
2
        (B.18) 
As derivadas parciais da vazão mássica do R-134a em relação a vazão mássica do álcool 
e a temperatura são, respectivamente: 
                                                  
𝜕?̇?𝑅134𝑎
𝜕?̇?𝑓𝑠
=
𝑐𝑝𝑎𝑙(𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖−𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡)
(ℎ𝑅134𝑎,𝑒𝑛𝑡−ℎ𝑅134𝑎,𝑠𝑎𝑖)
                                                   (B.19) 
                                                   
𝜕?̇?𝑅134𝑎
𝜕𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖
=
?̇?𝑓𝑠𝑐𝑝𝑎𝑙(1−𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡)
(ℎ𝑅134𝑎,𝑒𝑛𝑡−ℎ𝑅134𝑎,𝑠𝑎𝑖)
                                                  (B.20) 
                                                  
𝜕?̇?𝑅134𝑎
𝜕𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡
=
?̇?𝑓𝑠𝑐𝑝𝑎𝑙(𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖−1)
(ℎ𝑅134𝑎,𝑒𝑛𝑡−ℎ𝑅134𝑎,𝑠𝑎𝑖)
                                                   (B.21) 
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Onde : 𝛿?̇? = 1% 𝑒 𝛿𝑇 = 0,2% 
Substituindo a equação (B.19), (B.20) e (B.21) na equação (B.18) obtêm-se: 
               𝛿?̇?𝑅134𝑎 = ±√(
𝜕?̇?𝑅134𝑎
𝜕?̇?𝑓𝑠
𝛿𝑚𝑓𝑠̇ )
2
+ (
𝜕?̇?𝑅134𝑎
𝜕𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡
𝛿𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡)
2
+ (
𝜕?̇?𝑅134𝑎
𝜕𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖
𝛿𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖)
2
(B.22) 
Desse modo, determina-se a propagação de incertezas relativa nas vazões mássicas do 
fluido refrigerante medidas experimentalmente. 
 
INCERTEZA DA CARGA TÉRMICA 
 A Incerteza da carga térmica foi determinada a partir das seguintes formulações: 
                                                       𝑄 =  𝑚𝑓𝑠𝑐𝑝𝑎𝑙(𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡 − 𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖)                                   (B.23) 
                            𝛿𝑄 = ±√(
𝜕𝑄
𝜕?̇?
𝛿?̇?)
2
+ (
𝜕𝑄
𝜕𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡
𝛿𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡)
2
+ (
𝜕?̇?𝑅134𝑎
𝜕𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖
𝛿𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖)
2
         (B.24) 
As derivadas parciais da carga térmica em relação a vazão mássica e a temperatura são, 
respectivamente: 
                                                                
𝜕𝑄
𝜕?̇?
=  𝑐𝑝𝑎𝑙(𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡 − 𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖)                                     (B.25) 
                                                               
𝜕𝑄
𝜕𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡
= ?̇?𝑐𝑝𝑎𝑙(1 − 𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖)                                     (B.26) 
                                                              
𝜕𝑄
𝜕𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖
= ?̇?𝑐𝑝𝑎𝑙(𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡 − 1)                                      (B.27) 
Onde : 𝛿?̇? = 1% 𝑒 𝛿𝑇 = 0,2% 
Substituindo a equação (B.25), (B.26) e (B.27) na equação (B.28) obtêm-se: 
𝛿𝑄 =  ±√(𝑐𝑝𝑎𝑙(𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡 − 𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖)𝛿?̇?)
2
+ (?̇?𝑐𝑝𝑎𝑙(1 − 𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖)𝛿𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡)
2
+  (?̇?𝑐𝑝𝑎𝑙(𝑇𝑓𝑠,𝑒𝑛𝑡 − 1)𝛿𝑇𝑓𝑠,𝑠𝑎𝑖)
2
                              
(B.28) 
Desse modo, determina-se a propagação de incertezas relativa nas cargas térmicas 
medidas experimentalmente. 
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INCERTEZA DA POTENCIA DE COMPRESSAO 
 
A Incerteza da potência de compressão foi determinada a partir das seguintes 
formulações: 
 
                                                        𝑃𝑐𝑜𝑚𝑝 =  ?̇?𝑅134𝑎(ℎ2 − ℎ1)                                         (B.29) 
                                                          𝛿𝑃𝑐𝑜𝑚𝑝 = ±√(
𝜕𝑃𝑐𝑜𝑚𝑝
𝜕?̇?𝑅134𝑎
𝛿?̇?𝑅134𝑎)
2
                                    (B.30) 
A derivada parcial da potência de compressão pode ser expressa como: 
                                                                 
𝜕𝑃𝑐𝑜𝑚𝑝
𝜕?̇?𝑅134𝑎
= (ℎ2 − ℎ1)                                                (B.31) 
Onde: 𝛿?̇? = 1% 
 Substituindo a equação (B.31) na equação (B.30) têm-se: 
 
                                                      𝛿𝑃𝑐𝑜𝑚𝑝 = ±√((ℎ2 − ℎ1)𝛿?̇?𝑅134𝑎)2                                     (B.32) 
Desse modo, determina-se a propagação de incertezas relativa as potências de 
compressão medidas experimentalmente. 
 
 
INCERTEZA DO COP 
  
A Incerteza do 𝐶𝑂𝑃𝑟𝑒𝑎𝑙 foi determinada a partir das seguintes formulações: 
 
                                                                𝐶𝑂𝑃𝑟𝑒𝑎𝑙 =
?̇?𝑅134𝑎∆ℎ𝑒𝑣𝑎𝑝
?̇?𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙
                                      (B.33) 
                                𝛿𝐶𝑂𝑃𝑟𝑒𝑎𝑙 = ±√(
𝜕𝐶𝑂𝑃𝑟𝑒𝑎𝑙
𝜕?̇?𝑅134𝑎
𝛿?̇?𝑅134𝑎)
2
+ (
𝜕𝐶𝑂𝑃𝑟𝑒𝑎𝑙
𝜕?̇?𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙
𝛿?̇?𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙)
2
        (B.34) 
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Onde as derivadas parciais do 𝐶𝑂𝑃𝑟𝑒𝑎𝑙 em relação a vazão mássica e potência elétrica 
são, respectivamente: 
                                                                          
𝜕𝐶𝑂𝑃𝑟𝑒𝑎𝑙
𝜕?̇?𝑅134𝑎
=  
∆ℎ𝑒𝑣𝑎𝑝
?̇?𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙
                                                (B.35) 
                                                                       
𝜕𝐶𝑂𝑃𝑟𝑒𝑎𝑙
𝜕?̇?𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙
=  
?̇?𝑅134𝑎∆ℎ𝑒𝑣𝑎𝑝
−𝑊2̇ 𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙
                                         (B.36) 
 
Onde : 𝛿?̇? = 1% e 𝛿?̇?𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙 = 1% 
 
Substituindo a equação (B.35) e (B.36) na equação (B.34) obtêm-se: 
 
                                      𝛿𝐶𝑂𝑃𝑟𝑒𝑎𝑙 = ±√(
∆ℎ𝑒𝑣𝑎𝑝
?̇?𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙
𝛿?̇?𝑅134𝑎)
2
+ (
?̇?𝑅134𝑎∆ℎ𝑒𝑣𝑎𝑝
−𝑊2̇ 𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙
𝛿?̇?𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙)
2
 (B.37) 
 
Desse modo, determina-se a propagação de incertezas relativa ao COP obtido nas 
medidas experimentais. 
 
INCERTEZA DA EFICIÊNCIA 
 
A Incerteza do 𝜂𝑖𝑠𝑜  foi determinada a partir das seguintes formulações: 
 
                                                           𝜂𝑖𝑠𝑜 =
?̇?𝑅134𝑎∆ℎ𝑖𝑠𝑜
?̇?𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙
× 100                                         (B.38) 
                                         𝛿𝜂𝑖𝑠𝑜 = ±√(
𝜕𝜂𝑖𝑠𝑜
𝜕?̇?𝑅134𝑎
𝛿?̇?𝑅134𝑎)
2
+ (
𝜕𝜂𝑖𝑠𝑜
𝜕?̇?𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙
𝛿?̇?𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙)
2
            (B.39) 
 
Onde as derivadas parciais da 𝜂𝑖𝑠𝑜  em relação a vazão mássica e potência elétrica são 
respectivamente: 
                                                                       
𝜕𝜂𝑖𝑠𝑜
𝜕?̇?𝑅134𝑎
=  
∆ℎ𝑖𝑠𝑜
?̇?𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙
                                                    (B.40) 
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𝜕𝜂𝑖𝑠𝑜
𝜕?̇?𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙
=  
?̇?𝑅134𝑎∆ℎ𝑖𝑠𝑜
−𝑊2̇ 𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙
                                                 (B.41) 
Onde : 𝛿?̇? = 1% e 𝛿?̇?𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙 = 1% 
Substituindo a equação (B.40) e (B.41) na equação (B.39) obtêm-se: 
                                      𝛿𝜂𝑖𝑠𝑜 = ±√(
∆ℎ𝑖𝑠𝑜
?̇?𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙
𝛿?̇?𝑅134𝑎)
2
+ (
?̇?𝑅134𝑎∆ℎ𝑖𝑠𝑜
−𝑊2̇ 𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙
𝛿?̇?𝑐𝑝,𝑟𝑒𝑎𝑙)
2
           (B.42) 
Desse modo, determina-se a propagação de incertezas relativa a  𝜂𝑖𝑠𝑜 obtida nas medidas 
experimentais. 
 
INCERTEZA DO SUPERAQUECIMENTO E SUBRESFRIAMENTO 
 
A Incerteza do superaquecimento e subresfriamento foram determinadas a partir das 
seguintes formulações: 
 
                                                              𝑇𝑠𝑎 = 𝑇1 − 𝑇𝑒𝑣                                                     (B.43) 
                                                              𝑇𝑠𝑏 = 𝑇𝑐𝑑 − 𝑇3                                                     (B.44) 
                                                     𝛿𝑇𝑠𝑎 = ±√(
𝜕𝑇𝑠𝑎
𝜕𝑇1
𝛿𝑇1)
2
+ (
𝜕𝑇𝑠𝑎
𝜕𝑇𝑒𝑣
𝛿𝑇𝑒𝑣)
2
                                 (B.45) 
                                                     𝛿𝑇𝑠𝑏 = ±√(
𝜕𝑇𝑠𝑏
𝜕𝑇𝑐𝑑
𝛿𝑇𝑐𝑑)
2
+ (
𝜕𝑇𝑠𝑏
𝜕𝑇3
𝛿𝑇3)
2
                                (B.46) 
As derivadas parciais das temperaturas de superaquecimento e subresfriamento em 
relação as temperaturas são, respectivamente: 
                                                                    
𝜕𝑇𝑠𝑎
𝜕𝑇1
= (1 − 𝑇𝑒𝑣)                                                          (B.47) 
                                                                    
𝜕𝑇𝑠𝑎
𝜕𝑇𝑒𝑣
= (𝑇1 − 1)                                                          (B.48) 
                                                                    
𝜕𝑇𝑠𝑏
𝜕𝑇𝑐𝑑
= (1 − 𝑇3)                                                          (B.49) 
                                                                   
𝜕𝑇𝑠𝑏
𝜕𝑇3
= (𝑇𝑐𝑑 − 1)                                                          (B.50) 
 
Onde : 𝛿𝑇𝑒𝑣 = 0,2% e 𝛿𝑇𝑐𝑑 = 0,2% 𝛿𝑇 = 0,2% 
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Substituindo a equação (B.47) e (B.48), na equação (B.45) e as (B.49), (B.50) na 
equação (B.46) têm-se: 
                                               𝛿𝑇𝑠𝑎 = ±√((1 − 𝑇𝑒𝑣)𝛿𝑇1)
2
+ ((𝑇1 − 1)𝛿𝑇𝑒𝑣)
2
                     (B.51) 
                                              𝛿𝑇𝑠𝑏 = ±√((1 − 𝑇3)𝛿𝑇𝑐𝑑)
2
+ ((𝑇𝑐𝑑 − 1)𝛿𝑇3)
2
                      (B.52) 
 
Desse modo, determina-se a propagação de incertezas relativa ao superaquecimento e 
subresfriamento das medidas experimentais. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
